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Vorwort 


Die  vorliegende  Abhandlung  ist  bestimmt,  neue  Beiträge  zur  Untersuchung  der 
Lade-  und  Auspuffvorgänge  bei  Zweitaktmaschinen  und  zur  Anwendung  der  Eigebuisse 
beim  konstruktiven  Entwurf  zu  liefein.  An  früheren  Veröffentlichungen,  die  denselben 
Gegenstand  quantitativ  behandeln,  sind  unten”)  zwei  Arbeiten  angeführt;  deren  letzte  wurde 
mir  erst  bekannt,  nachdem  die  vorliegende  Abhandlung  in  allen  wesentlichen  Teilen  fertig¬ 
gestellt  war. 

Die  mathematischen  Entwicklungen  sind  im  Juli  1910  entstanden,  als  mir  die 
Aufgabe  gestellt  war,  die  Spül-  und  Auspuff  schlitze  für  schnellaufende  Oelmotoren  zu 
berechnen.  Die  genauere  Ausarbeitung  erfolgte  erst  im  Juli  bis  Dezember  1911. 

Eine  angenehme  Pflicht  ist  es  mir,  an  dieser  Stelle  Herrn  Oberingenieur  Dipl. -Ing. 
Karl  Steinbeker  für  die  vielfältigen  Anregungen  und  das  mir  freundlichst  zur  Veifügung 
gestellte  Material  meinen  verbindlichsten  Dank  auszusprechen 
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Die  gewaltige  Entwicklung  im  Bau  größerer  Oel- 
maschincn,  insbesondere  der  schnellaufenden  Zweitakt- 
maschrnen,  hat  den  Maschineningenieur  vor  eine  Reihe 
neuer,  'interessanter  A'ufgaben  gestellt.  Vor  allem  lagen 
bisher  über  die  Lade-  und  Auspuffvorgänge,  die  Be- 
m'essung  der  hierzu  erforderliichen  Organe  für  solche 
schnellaufenden  Maschinen  keine  genügend  genauen 
Untersiuchungen  vor. 

Im  Folgenden  soll  nun  versucht  werden,  diese  Vor¬ 
gänge  in  möglichst  knapper  Form  darzustellen.  Es  sei 
vorausgeschickt,  daß  die  ganzen  Vorgänge  zumeist  vom 
siatischen  Standpunkt,  die  Strörnnngsvorgänge  nach  den 
Gesetzen  der  stationären  Strömung,  die  Wärmeprozesse 
nach  den  Ableitunigen  für  umkehrbare  Zustandsänderungen 
behandelt  sind. 

§  1.  Die  Bemessung  der  Querschnitte  für  die  Spülorgane. 

Für  die  rechnerische  Untersuchung  der  gesamten 
Vorgänge  soll  von  den  einfachsten  Anschauungen  der 
stationären  Strömung  ausgegangen  werden,  obwohl  die 
tatsächlichen  Verhältnisse  in  ihrer  Gesamtheit  von  einem 
stationären  Zustand  weit  entfernt  sind.  Ob  die  ver¬ 
wickelten  Vorgänge,  die  sich  während  der  Auspuff-  und 
Spülperiode  im  Arbeitszylinder  selbst  abspielen,  über¬ 
haupt  einer  allgemeinen  mathematischen  Behandlung  zu¬ 
gänglich  sind,  sei  dahingestellt.  Für  die  Ausflußvorgänge 
dagegen  in  den  Querschnitten  der  Auspuff-  und  Lade¬ 
organe  kann  man  wohl  mit  gewisser  Annäherung  für 
jedes  Zeitelement  die  Verhältnisse  und  Gleichungen  der 
stationären  Strömung  zugrunde  legen. 

Für  den  Spülvorgang  soll  von  folgenden  Annahmen 
ausgegangen  werden: 

Der  Druck  im  Zylinder  ist  in  der  sogenannten  Voraus¬ 
puffperiode  auf  atmosphärischen  Druck  gesunken  und 
bleibt  annähernd  konstant  auf  dieser  Höhe.  Es  wird  nun 
das  Ladeorgan  geöffnet,  und  die  Luft  strömt  vermöge 
des  Druckunterschiedes  zwischen  Luftaufnehmer  und 
Zylinder  in  den  letzteren.  Dieser  Druckunterschied  soll 
als  konstant,  also  von  der  Zeit  unabhängig,  angenom¬ 
men  werden.  Tatsächlich  schwankt  der  Aufnehmerdruck, 
den  man  auch  als  Spülkasten-  oder  Spülleitungsdruck 
bezeichnen  kann,  während  des  Ausfließens  zwischen 
einem  Höchst-  und  einem  Mindestwert.  Der  Einfachheit 
halber  werde  mit  einem  Mittelwert  Pr  gerechnet,  der 
dem  arithmetischen  Mittel  zwischen  dem  Höchst-  und 
Mindestwert  entspricht. 

Für  die  stationäre  Strömung  gilt  allgemein  die 
Gleichung: 

1)  V  =  f  .  w  .  t, 

worin  w  die  konstante  Ausflußgeschwindigkeit  und  f  den 
konstanten  Ausflußquerschnitt  bedeutet.  Nimmt  man  an, 
daß  der  Querschnitt  f  sich  in  endlicher  von  Null  ver¬ 
schiedener  Zeit  stetig  ändert,  so  gilt  für  ein  Zeit¬ 
element  dt: 

la)  dV  =  w .  f .  dt,  wonach  unbestimmt  für  endliche  Zeit 

lb)  V  =  w/fdt. 

Praktisch  kommen  drei  verschiedene  konstruktive 
Ausbildungsformen  des  Ladeorgans  in  Betracht:  das  Spül¬ 
ventil,  die  direkt  vom  Arbeitskolben  gesteuerten  Spül¬ 


schlitze  und  der  Spülschieber,  ein  bisher  ungebräuchliches 
Element,  das  jedoch  angesichts  der  Entwicklung  der 
Schiebermotoren  im  Automobilbau  vielleicht  zur  Geltung 
kommen  wird. 

Das  Intregal  /  f  dt  ist  nun  dargestellt  durch  die 
Fläche  der  Ventilerhebungskurve,  bezw.  der  Kurve  der 
Schiebereröffnungsquerschnitte;  der  die  Spülschlitze 
steuernde  Arbeitskolben  stellt  in  dieser  Hinsicht  eigent¬ 
lich  nur  eine  Sonderform  des  Spülschiebers  dar.  Ueber 
das  Volumen  V,  das  für  ein  Arbeitsspiel  in  den  Zylinder 
einströmt,  wird  später  gesprochen  werden.  Die  Ge¬ 
schwindigkeit  w  ergibt  sich  aus  der  Ausflußformel  für 

ein  konstantes  Druckverhältnis  zu 

_ Pr__ _ 

2)  w  =  C  y  2  g  .  ~  .  Pr  .  10^  vr 

Pr  den  Druck  im  Aufnehmer  in  kg'qcm, 

Pz  den  Druck  im  Zylinder  in  kg/qcm  m  d 

vr  das  spez  Volumen  der  Luft  im  Aufnehmer  bedeutet. 

Mit  Rücksicht  auf  die  späteren  Entwicklungen  ist  für 
den  Strömungsvorgang  hier  einfach  die  adiabatische  Zu¬ 
standsänderung  zu  Grunde  gelegt;  :  ist  nicht  der 
Geschwindigkei'tskoeffizient,  sondern  eine  Berichtigungs¬ 
zahl,  die  als  Produkt  aus  dem  Geschwindigkelts-  und 
Kontraktionskoeffizienten  aufzufassen  und  naturgemäß 
von  der  konstruktiven  Formgebung  der  Einströmungs¬ 
querschnitte  und  der  Werkstattausführung  abhängig  ist. 
Bei  sorgfältig  durchgebildeten  Ausführungen  sind  an 
Gegenkolbenmaschinen  für  C  Werte  zwischen  0,8 — 0,85  ge¬ 
messen  worden.  Ist  der  Lieferungsgrad  der  Spülpumpe 
bekannt,  so  Ist  aus  dem  Verlauf  des  Zeltdiagramms  der 
Spülkastendrücke  die  Größe  C  in  einfacher  Weise  Z'U 
bestimmen,  sofern  man  für  die  meist  geringen  Druck¬ 
end  Temperaturschwankungen  im  Aufnehmer  adia¬ 
batischen  Verlauf  annimmt.  Auf  diese  Weise  sind  die 
angegebenen  Werte  für  C  an  ausgeführten  Maschinen  ge¬ 
funden  worden. 

Für  Luft  ist 

2a)  w  =  44,8  .  c 

Für  andere  Gase  und  Gasgemische  sind  die 
Konstanten  aus  deren  Zusammensetzung  zu  berechnen. 
Setzt  man  C  =  0,85,  so  ist 

2b)  w  =  38,1  y 

eine  auf  den  Querschnitt  der  engsten  Dinschnürung  be¬ 
zogene  Geschwindigkeit.  Es  ist  nun  noch  die  Tem¬ 
peratur  der  Luft  im  Spülkasten  zu  berechnen.  Die  An¬ 
saugetemperatur  sei  zu  288°  =  15°  C.  angenommen,  der 
atmosphärische  Druck  zu  l,033at.  abs.  Dann  ist 


worin  Tr  die  adiabatische  Endtemperatur  bedeutet.  Wenn 
man  die  in  der  Spülpumpe  durch  Wärmeleitung, 
Strahlung  usw.  abgeführte  Wärmemenge  vernachlässigt 
—  dies  dürfte  bei  den  geringen  Druck-  und  Temperatur¬ 
erhöhungen  zulässig  sein  — ,  so  wird  die  wirkliche  Tem- 
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peraturerhöhung  der  Luft  durch  die  Verdichtung  auf  den 
Aufnehmerdruck  sich  zu  der  adiabatischen  verhalten, 
wie  der  wirkliche  indizierte  Diagramminhalt  zum  theo¬ 
retischen.  Nimmt  man  diesen  „indizierten  Wirkungs¬ 
grad“  der  Pumpe  zu  0,75  an,  so  wird  also  die  wirkliche 
Temperaturerhöhung  betragen; 


Daraus  ergeben  sich  für  verschiedene  Spüldrücke 
die  nachstehenden  Temperaturwerte: 


Pr 

Tr 

tr 

1,15 

300,9 

27,9 

1,20 

304,8 

31,8 

1,30 

314,2 

41,2 

1,40 

322,9 

49,9 

1,50 

331,2 

58,2 

1,60 

339,2 

66,2 

1,70 

346,8 

73,8 

1,80 

354,1 

81,1 

Die  Strahlungsverluste  im  Spülkasten,  sowie  andere 
Nebeneinflüsse,  z.  B.  Schwingungen  in  der  Spül¬ 


leitung,  Einfluß  der  Zylinderwände  —  die  allerdings 
in  speziellen  Fällen  von  großer  Bedeutung  sein  können  — 
sollen  vernachlässigt  werden.  Es  ergeben  sich  dann 
unter  Zugrundelegung  der  Vorzahl  C  =  0,85  die  im 
Diagramm  Fig.  1  dargestellten  Zahlenwerte  für  die 
ideellen  Geschwindigkeiten  bei  den  verschiedenen  Auf¬ 
nehmer-  und  Zylinderdrücken. 


Für  die  Bestimmung  der  Größe  des  Ladeorgans  ist 
nun  bei  Schiebersteuerungen  die  Schieberweglinie,  bei 
Spülventilen  das  Ventilerhebungsdiagramm  in  einem  be¬ 
stimmten  Maßstab  aufzuzeichnen.  Für  die  letzteren 
schwanken  die  Eröffnungszeiten  im  allgemeinen  zwischen 
90  und  110°  Kurbelwinkel. 

Für  die  Luftmengen,  die  auf  ein  Arbeitsspiel  in  den 
Zylinder  eingeblasen  werden,  seien  hier  zunächst  folgende 
Annahmen  gemacht: 

Der  Kolbendurchmesser  sei  D,  der  Querschnitt 

in  qm,  dann  ist  das  gesamte  Hubvolumen  gleich  •  s 

(cbm),  worin  s  den  Hub  in  m  bedeutet. 

Von  dem  gesamten  Hub  s  des  Motors  sei  derjenige 
Teil,  der  vom  Kolben  bestrichen  wird,  solange  sich  noch 
das  Zylinderinnere  mit  dem  Auspuff  oder  dem  Aufnehmer 
in  Verbindung  befindet,  als  toter  Hub  bezeichnet.  Die 
Größe  dieses  Anteils  sei  i/'.  das  nutzbare  Hubvolumen 

ist  dann  .  s  (1 — >/').  Bei  Zweitaktmaschinen  wird 

der  Kompressionsraum  ebenfalls  mit  Frischluft  bezw. 
Gemenge  gefüllt.  Ist  f  das  Kompressionsverhältnis,  so 

wird  das  Ladevolumen  .  s  (1  — y-)  Zu  diesem 

theoretischen  Volumen  muß  man  zwecks  gründlicher  Aus¬ 
spülung  noch  einen  gewissen  Prozentsatz  £  an  Spülluft 
Zuschlägen,  so  daß  das  gesamte  einzublasende  Volumen 

5)  v  =  ^^  .s  ((,-.«  ^+l) 

ist. 

Als  Beispiel  sei  eine  Maschine  wie  die  von  Junkers 
mit  gegenläufigen  Kolben  gewählt,  eine  Bauart,  die  neuer¬ 
dings  in  ihrer  Anwendung  auf  das  sogenannte  Gleich¬ 
druckverfahren  immer  mehr  zur  Geltung  kommt.  Die 
Leistung  eines  Zylinders  betrage  200  PSe  bei  500  Um¬ 
drehungen  in  der  Minute;  der  Zylinderdurchmesser  sei 
250  mm,  der  Hub  2  X  300  mm. 

Die  Kolbenfläche  beträgt  0,0491  qm,  der  tote  Hub 
sei  zu  0,2,  £  =  0,3  geschätzt;  f  =  13;  also  V  = 
0,0345  cbm. 

Mit  Rücksicht  auf  spätere  Entwicklungen  sollen  die 
erforderlichen  Querschnitte  und  Schlitzlängen  für  ver¬ 
schiedene  Zylinder-  bezw.  Auspuff-  und  Spüldrücke 
durchgerechnet  werden.  Da  das  Volumen  des  Zylinders 
konstant  ist,  so  werden  die  einzublasenden  Luftgewichte 
proportional  den  absoluten  Drücken  und  umgekehrt  pro¬ 
portional  den  absoluten  Temperaturen  der  Luft  im  Zy¬ 
linder  sein.  Bezogen  auf  den  Zustand  der  Luft  bei  Be¬ 
ginn  der  Kompression  ist  das  Luftgewicht: 

6)  G  =  V  .  y, 
worin 

_  1,293 . 273  .  pz  _  341,7  . 

1,033  .Tz  “  Tz 

Vernachlässigt  man  den  Wärmeaustausch  zwischen 
Luft  und  Zylinderwand,  sowie  auch  den  zwischen  jener 
und  den  Auspuffgasen,  dessen  Einfluß  kaum  zahlenmäßig 
mit  hinreichender  Genauigkeit  zu  fassen  ist,  so  darf 
annähernd  Tz  =  Tr  gesetzt  werden,  da  die  Geschwindig¬ 
keit  der  Luft  im  Zylinder  sich  wieder  in  Wärme  umsetzt. 
Dies  dürfte  hier  mit  um  so  größerer  Berechtigung  ge¬ 
schehen,  als  es  sich  im  folgenden  mehr  um  relative  Ver¬ 
hältnisse  als  um  absolute  Resultate  handelt. 

Also  ist: 


und 

6a,  0  =  ^114^.  .,  +  4 
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Die  Größen  i-  und  <f>  sollen  als  konstant  angesehen 
werden. 

Das  spez.  Volumen  der  Luft  im  Einström- 
querschnitt  ist  von  —  verschieden,  es  sei  mit  vs  =  — 

y  ys 


bezeichnet.  Es  ist 


8) 

wobei 


1,293  .  273  .  pz 

ys  — - 

1,033  .  Tz 


9) 


Tz  =Tr 


y.-\ 

X 


Das  Volumen  der  Luft  im  Einströmquerschnitt  ist 
somit 


10) 


Vs  = 


VTi  „/pz\^ 


Es  wird  mithin  allgemein 

71  D''*  / 

11)  . 


./■  f  dt  = 


x-l 

-  in  qiiisek. 


Die  hieraus  sich  ergebenden  erforderlichen  Zeit¬ 
querschnitte  —  Integral  des  Produkts  aus  Zeitelement 
und  dem  jeweilig  vorhandenen  Querschnitt  —  in  qmm  sec 
umgerechnet,  sind  in  Fig.  2  dargestellt. 

In  dem  Kolbenlaufdiagramm  Fig.  3  stellen  die 
Abscissen  den  von  den  Kolben  zurückgelegten  Weg 
in  Abhängigkeit  von  der  Zeit  dar,  die  hier  vom 
Totpunkt  aus  nach  beiden  Seiten  in  Kurbelwinkel¬ 
graden  aufgetragen  ist.  Die  beiden  Kolbenlauflinien  sind 
derart  aneinander  gelegt,  daß  aus  der  Stellung  eines 
Kolbens  diejenige  des  zweiten  durch  die  Parallele  zur 
Abscissenachse  bestimmt  ist.  Die  von  der  Kolbenlauf¬ 
linie  und  der  Parallelen  zur  Ordinatenachse  begrenzte 
horizontal  schraffierte  Fläche  stellt  ein  Produkt  aus  Zelt 
und  Kolbenweg,  oder  bei  einem  bestimmten  Verhältnis 


lung  dar.  Die  vertikal  schraffierte  Dreiecksfläche  des 
andern  Kolbens  stellt  den  Zeitquerschnitt  dar,  den  der 
die  Auspuffschlitze  steuernde  Kolben  freilegt,  ehe  die 


Spülschlitze  öffnen.  Diese  Vorauspuffläche  ist  in  der 
Figur  durch  eine  schräge  Linie  begrenzt,  womit  zum 


Fig.  3. 

zwischen  freier  Schlitzbreite  und  Zylinderumfang,  das  Ausdruck  kommt,  daß  die  Auspuffschlitze  schleichende 
Produkt  f  fdt  aus  Zeit  mal  Querschnitt  für  die  Spü-  Eröffnung  besitzen,  also  nach  dem  Innern  des  Zylinders 
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zu  abgeschrägt  sind.  Die  wirkliche  Länge  der  Auspufi- 
schlitze  ist  durch  das  Maß  h  gegeben.  Die  Größe  h  +  h' 
wird  als  toter  Hub  der  Maschine  bezeichnet.  Maßstäb¬ 
lich  stellen  dar: 

L5  Boeengrade  =  lysTägöTTÖÖ  =  225Ö  ’ 

ferner 

1  mm  =  1  mm  Hub  =  1  .  0,55  ti250  =  432  qmm, 
unter  der  Annahme,  daß  55.%  des  Umfanges  als  Qesamt- 
bogenlänge  der  Schlitze  zur  Verfügung  stehen;  also 
43'> 

1  qmm  =  2250  ~  0,192  qmmsec 
und  1  qmmsec  =  5,21  qmm. 

Nach  diesem  Maßstab  ergeben  sich  dann  die  in 
Fig.  4  eingetragenen  Längen  für  die  Spülschlitze. 

Wir  sehen  daraus,  daß  sich  selbst  bei  500  Umdr. 
pro  Min.  ein  Spüldruck  von  0,15  at.  Ue.  erzielen  läßt  mit 
einer  Länge  der  Spülschlitze  von  kaum  5,5  %  des  ge- 


Fig.  4.  . 


samten  Maschinenhubes,  weiter  aber  auch,  daß  es  bei 
zu  hohen  Spüldrücken  oft  nur  einer  sehr  geringen  Ver¬ 
längerung  der  Spülschlitze  bedarf,  den  Spüldruck  merk¬ 
lich  zu  verringern. 

§  2.  Die  Bemessung  der  Querschnitte  für  die  Auspuff¬ 
organe. 

Für  den  Strömungsvorgang  im  Auspufforgan  kann 
man  folgende  drei  Zeitabschnitte  unterscheiden; 

1.  Vom  Beginn  des  Auspuffs  bis  zum  Eintreten  des 
kritischen  Druckverhältnisses  im  Zylinder. 

2.  Von  da  ab  bis  zum  Oeffnen  _des  Ladeorganes. 

3.  Von  da  ab  bis  zum  Abschluß  des  Auspufforganes. 

Der  Auspuffvorgang  Ist  ein  äußerst  komplizierter 

Strömungsvorgang,  bei  dem  nicht  nur  der  Querschnitt, 
sondern  auch  Druck,  Temperatur  und  Ausflußgeschwin¬ 
digkeit  sich  mit  der  Zeit  in  so  weiten  Grenzen  ändern, 
daß  die  Annahme  eines  mittleren  Druckes  und  einer  mitt¬ 
leren  Temperatur  zu  keinem  positiven  Resultat  führen 
dürfte.  Dazu  kommt  noch  die  Aenderung  des  Zylinder¬ 
volumens  durch  die  Kolbenbewegung  und  die  Wärme¬ 
entziehung  durch  das  Kühlwasser.  Dieser  letzte  Einfluß 
ist  im  Vergleich  zu  dem  gesamten  Wärmeumsatz  während 
des  Ausfließens  von  ganz  untergeordneter  Bedeutung. 
Es  ist  nämlich  die  durch  die  Wandungen  verursachte 
Temperaturerniedrigung  im  Vergleich  zu  derjenigen,  die 
bei  der  Entspannung  der  Abgase  von  dem  mehrere  At¬ 
mosphären  betragenden  Expansionsenddruck  auf  den 
atmosphärischen  Druck  aiiftritt,  nicht  nur  an  sich  ver¬ 
nachlässigbar  klein,  sondern  es  nimmt  infolge  der  Ab¬ 
kühlung  außer  dem  spez.  Volumen  auch  die  Temperatur 


und  die  Geschwindigkeit  ab.  Infolgedessen  wird  in  den 
meisten  Fällen  der  Einfluß  der  Kühlung  auf  das 
Rechnungsergebnis  belanglos  bleiben.  Auf  den  Einfluß 
der  Kolbenbewegung  wird  später  eingegangen. 

Der  mathematischen  Behandlung  dieser  Vorgänge 
sollen  die  Gesetze  der  stationären  Strömung  zu  Grunde 
geiegt  werden. 

Zu  Beginn  der  Auspuffperiode  sei  das  Volumen  des 
Zylinders  Ve,  das  in  ihm  eingeschlossene  Gasgewicht  Ge 
mit  dem  spezifischen  Volumen  ve,  also 

12)  Ve  =  Ge  Ve 

Nach  einem  Zeitelement  dt  sei  das  Gewicht  dG  aus¬ 
geflossen;  es  verbleibt  ein  Gewicht 
G  =  <  te  —  d  G 

Da  wir  von  der  Kolbenbewegung  zunächst  absehen 
wollen,  so  haben  wir  immer 

13)  G  V  =r  Ge  .  Ve 

Als  Zustandsänderung  für  das  im  Zylinder  ein¬ 
geschlossene  Gasvolumen  sei  die  adiabatische  angenom¬ 
men,  die  Wandungsverluste  sollen  also  vernachlässigt 


werden. 

Dann  ist 

14) 

V 

Ve 

II 

und 

I  I 

15) 

G 

Pe 

^  -  Ge  .  p  ^ 

\  ' 

15a) 

G 

=  ( 

Pe'^  / 

Ge 

1 

15b) 

dG=-  ■ 

I 

Pe'^ 

"  .  •  P  ^ 

Solange  der  Druck  im  Zylinder  im  Vergleich  zum 
,4uspufidruck  über  dem  kritischen  liegt,  fließen  die  Gase 
mit  Schallgeschwindigkeit  durch  die  Auspuff querschnitte; 
diese  ist  nur  von  der  Temperatur  abhängig  und  zwar  pro¬ 
portional  der  Wurzel  der  absoluten  Temperatur.  Das 
pro  Zeiteinheit  ausfließende  Gewicht  ist  für  Luft 


16) 


G  =  3970  :  .  f 


Es  sollen  hier  auch  für  die  Abgase  die  Formeln  für 
Luft  Verwendung  finden,  da  der  Einfluß  der  chemischen 
Zusammensetzung  der  Abgase  nicht  so  groß  ist,  daß  eine 
genauere  Berechnung  der  Konstanten  das  Resultat  merk¬ 
lich  ändern  könnte.  Für  ein  Zeitelement  dt  ist: 


16a) 

Nun  ist 


also 

16b) 


16c) 


P 

d  G  3970  C  f  dt  .  — 

T 


X  —  I 


1/  ^ 

d  G  =  3970  ;  f  dt  P  I  P  ' 

'  Pe  ^ 
x+l 

d  G  =  3970  :  f  dt  p  ^  ^ 


pe 


13  — 


Faßt  man  Gleichung  16  c  und  15  b  zusammen,  so 
ergibt  sich: 

I-z 

17)  3970  t  f  dt  =  - ^  ^  dp 


I  y-l  1  ^  y± 
Ipe  ’^  Pe""  P  ^ 


und  nach  einigen  Umformungen 

Ge  Kf7  I  ^ 

17a)  fdt=  - - -p  2  X  dp 


3970  Cpe 

Das  Intregal  lautet 


17b)  /fdt=-°®^ 


P2  I-3z 


h 

17c)  j  f  dt 


X  +  I 

3970  Cpe 
Ge  i  Te  2 


p  dp 


t,  — ll  / 


3970  Cpe 


Daraus  läßt  sich  nun  der  Zeitquerschnitt  bestimmen, 
den  das  Auspufforgan  hergeben  muß,  damit  der  Druck 
im  Zylinder  vom  Expansionsenddruck  pe  auf  den  kri¬ 
tischen  Druck  pj  =  Q  sinkt,  worin  po  den  Druck  hinter 

dem  Auspufforgan,  also  in  der  Auspuffleitung  bedeutet. 
Mit  Hilfe  dieser  Gleichung  läßt  sich  auch  die  Ausflußlinie, 
d.  h.  die  Kurve  des  Druckverlaufs  im  p-  v-Diagramnt 
während  des  Ausfließens,  aufzeichnen,  wobei  /  f  dt  durch 
Integration  der  Ventilerhebungskurve  resp.  der  Kolben¬ 
weglinie  bei  Schlitzsteuerungen  gefunden  wird. 

Das  frühere  Beispiel  der  200  PS-Oelmaschine  mit 
gegenläufigen  Kolben  soll  hier  nun  weiter  verfolgt 
werden. 

Das  Auspufforgan  muß  so  berechnet  werden,  daß  es 
bei  größter  Zylinderleistung  die  Abgase  rechtzeitig,  d.  h. 
bis  zur  Eröffnung  des  Ladeorganes,  abzuführen  vermag. 
Bei  einem  mittleren  indizierten  Druck  von  9  bis  9,5  at. 
muß  bei  Oelmaschinen  mit  einem  Expansionsenddruck  pe 
von  5,2  at.  abs.  bei  20  %  Oeffnungsbeginn  vor 
Totpunkt  gerechnet  werden.  Dieser  Wert  ist  in 
Diagrammen  von  größeren  Oelmotoren  öfters  ge¬ 
messen  worden.  Mit  Rücksicht  auf  die  generelle 
Lösung  der  Aufgabe  soll  auch  hier  mit  verschiedenen 
Auspuffdrücken  gerechnet  werden.  Der  Wert  pe  = 
5,2  at.  abs.  gilt  für  pn  =  1  at.  und  Pr  =  1,3  at.  abs.  Für 
ein  gegebenes  Expansionsverhältnis  und  gleichen  Brenn¬ 
stoff,  also  allgemeiner  für  eine  gegebene  Maschine  ist  das 
erreichbare  Pe  ungefähr  proportional  dem  im  Zylinder 
eingeschlossenen  Luftgewicht  und  dieses  ist  nach 


Gleichung  6  und  7  proportional 
Es  ist: 


Pz 

Tr- 


18) 


Pe 


5,2  .  pz  .  314,2 
Tr 


da  für  Pr  =  1,3  at.  Tr  =  314,2  ist; 

ferner 


19) 


P-2  = 


Po 

0,527 


Es  werde  nun  angenommen,  daß  der  Druck  im  Zy¬ 
linder  nach  Eintreten  des  Druckausgleiches  den  Druck 
im  Auspuffgehäuse  Po  nicht  merklich  übersteigt;  Po  also 
d^Pz-  Dann  ist: 


19a) 


~  "0,527 


1.9  Pz. 


Das  zu  Beginn  der  Auspuffperiode  im  Zylinder  ein¬ 


geschlossene  Gasgewicht  ist  kleiner  als  das  vorher  ein¬ 
geblasene  Luftgewicht  G,  da  ja  ein  Ueberschuß  an  Luft 
als  Spülluft  zugegeben  wird,  der  noch  vor  Beginn  der 
Kompression  abfließt.  Hinzu  kommt  während  des  Ar¬ 
beitsspiels  das  Brennstoff-  und  Einblaseluftgewicht. 

Es  war  nach  Gleichung  6  a 

20)  G  =  341,7  ^  .  V  =  0,0345 . 341,7  ^  ; 

Ir  Ir 

und  es  ist  nun 

20a)  Ge  =  0,0345  .  .  341,7-^  .  1,09. 

Der  Koeffizient  1,09  berücksichtigt  dabei  die  Ver¬ 
größerung  des  Gasgewichts  durch  den  Brennstoff  und 
die  Einblaseluft;  er  berechnet  sich  für  volle  Belastung 
aus  der  unter  normalen  Verhältnissen  notwendigen 

Menge  an  Einblaseluft  und  Brennstoff.  Die  Zahl 

gibt  für  ^  =  0,3  das  Verhältnis  zwischen  dem  im  Zylinder 
verbleibenden  Spülluftgewicht  zu  dem  gesamten  ein¬ 
geblasenen  Gewicht  wieder. 

Es  ist  nun  noch  die  Temperatur  Te  zu  bestimmen. 
Es  sei  hierfür  die  Annahme  gestattet,  daß  die  Ver¬ 
änderung  von  R  während  des  Verbrennungsprozesses 
vernachlässigbar  sei.  Für  den  Anfangs-  und  Endzustand 
gelten  dann  die  Beziehungen: 

21a)  Ge  R  Te  =  Pe  .  lOL  V 

21b)  Gz  RTz  =  Pz  .  lOL  V 


Tz  =  Tr  für  den  Anfangszustand  im  Zylinder;  also 
Ge  Te  _  Pe 
Gz  Tz  Pz 


21c) 

21d) 


21  e) 

Es  war 
t* 

f  f  dt  = 


Te  ==  Tr  . 

Pz  Ge 

Gz  „  1  .  Pe  ^5,2 . 314,2. 

Oe  1  »09  ^  pz  Tr 

„  _  5,2  314,2  _  . 

Te  —  ~  j  Qg~  -  —  1500  abs. 


Ge  1  Te 


17c)  , 

Für  z=l,4  wird 


x  +  l  X  —  1 


3970  C  Pe  ^ 

2 

—  1  " 


\i,y 


5;  C  werde  zu  0,85  angenommen. 


Dann  ist 


U  0,0345 . 0,867  .  341,7  .  pz  .  1,09  ]/  l^  .  5 
17d)  Jfdt  1,167  .  Tr  .  3970 . 0,85 

‘  1  _  1 
pe 


iyy_ 


0,551  .  Pz  Tr  /J/5,2  .  pz  .  314,2\^_,\ 
Tr  .  5,2  .  Pz  .  314,2  \  ^  Tr  ■  Pz  •  1,9  /  ^  / 

HW-) 


0,551 

5,2  .  314,2 ' 


17e) 


./■f  dt  =  0,000  337 
t, 


14 


Damit  ergeben  sich  dann  die  folgenden  Zahlenwerte: 


Pr 

,/  f  dt  .  10''  qmsek. 

1,15 

54,3 

1,20 

53,4 

1,30 

51,7 

1,40 

50,1 

1,50 

48,6 

1,60 

47,1 

1,70 

45,9 

1,80 

44,7 

Für  die  zweite  Periode  des  Auspuffvorganges  jst  ge¬ 
nau  so  vorzugehen,  aber  die  Ausflußmenge  ist  jetzt  nicht 
nur  vom  absoluten  Zylinderdruck,  sondern  noch  vom 
Druckverhältnis  abhängig.  Die  erste  Gleichung 

I 


15b) 


d  G 


P  ^  'dp 


bleibt  also  bestehen.  Dagegen  ist  die  Ausflußmenge  gleich 
22)  _ 

Mit 


Po  —  Pz,  C  —  0,8,  T  —  — P 
P2 

Z-I 


wird  Gleichung  22  zu 

1,24  f  dt  10 


22a)  d  G  = 


1/T, 


C  ist  hier  wegen  des  kleineren  Druckverhältnisses  nur 
zu  0,8  angenommen. 

Durch  Vereinigung  von  15  b  und  22  a  erhalten  wir 
dann 


23) 


I  > 

T  P 


^  l,24fdt.l0‘ 

dp- — z - Pz 

Kt; 


P^W  -1 
pj 

Nach  einigen  Umformungen  erhält  diese  Gleichung  die 
Form:  _ 

G,  Kt., 

23a)  fdt  = - 


1,24  .  10^ 


X  4*  I 

2ir 


dp 


die  sogen.  Vorauspuffläche  dar.  Diese  Zeitquerschnitte 
muß  der  steuernde  Kolben  freigelegt  haben,  ehe  die  Spü¬ 
lung  beginnen  kann.  Es  fragt  sich  nur,  wie  weit  eben 
der  Druck  bis  zu  diesem  Zeitpunkt  gesunken  sein  muß. 
Man  kann  da  zweierlei  Forderungen  aufstellen:  ent¬ 
weder  man  läßt  den  Druck  1)  bis  auf  den  Druck  im  Aus¬ 
puffgehäuse,  also  unter  normalen  Verhältnissen  bis  auf 
atmosphärischen  Druck,  oder  2)  bis  auf  den  Druck  im  Auf¬ 
nehmer  sinken.  Würde  der  Druckausgleich  nicht  bis  zu 
dieser  letzten  Grenze  stattfinden,  so  liegt  die  Gefahr  vor, 
daß  die  Abgase  beim  Oeffnen  des  Spülorgans  in  den  Auf¬ 
nehmer  Zurückschlagen.  Wir  wollen  zunächst  bis 
p  =  Pz  integrieren,  also 

t,  Os  y  T, 

/fdt  = - 


23  c) 


1,24  .  10^ 


.  K  .  Pz 
dp 


3  x-l 
2  z 


z-hl 
2  z 


f  P]  1 

Z  i^\ 

\Pz  / 

\P2  / 

I 


Das  letzte 

Integral  ist 

nicht  lösbar.  Die  Integration 
führen  für  den  Zahlenwert  z 

Setzt  man  nämlich 

24) 

so  wird 

24  a) 

P-r 

und 

24  b) 

‘^P^  zll 

mithin 

25) 

==y. 


dy, 


/  P2\ 

r 

dp 

-  '  Pz 

Vpz) 

/  /  \=‘-' 

-  z-l  P" 

•'  /  .p„  ^ 

V  -P  ^-1 

\Pz  / 

'  Ipz  / 

dy 

^K  y— I 


R-  iz  ,  ^  2-z  2—1,4  3 

Für  K  =  1,4  wird  nun  — ::  =  — rzr  =  —  ö"  .  also 


25  a) 


dp 


1— z  “  1  —  1,4 
1,4 


/  p  \  ^ 

1/  ( p  V 

Ipz  ) 

*  \Pz  ) 

1.4  „  r 

- 

—  I  d  V 


dp 


z— 1 

/  — I 

26) 

r  dy 

1  r 

(p3)  ^  ■ 

H^r- 

3  _ 

./  y  2  •  Vy-l 

^4  [ 

y  2  ^  "y— 1 

Dieses  Integral  ist  integrierbar,  seine  Lösung  ist 
[^Ky  .  l  y— 1  (2  y  -t-  3) 


deren  Integral  lautet: 

,/  f  dt  =  — 

to 


23  b) 


G,  Kt, 


03 


1,24  .  10^ 


-h  3  ln  (Ky  +  l  y— l) 
wovon  man  sich  leicht  durch  Differenzieren  überzeug-en 
kann.  Damit  lautet  die  Lösung  der  Gleichung  23 
27) 


dp 


/  f  dt  =- 


G,  1  T, 


m '  ■ 

|//P\— 

4 

Pz  2  - 

3 

\  Pz  / 

1,984  .  10‘p, 


Z  +  I 
2z 


\  0,286 

/  /  r.  \  0.286 

1 

/  P^  -1- 

\Pz  /  ^ 

Ipz  / 

Mit  Hilfe  dieser  Gleichung  kann  man  die  Auspuff- 
linie  weiter  verfolgen.  Die  Summe  der  beiden  Integrale 
für  die  Zeitquerschnitte  stellen  im  Kolbenlaufdiagramm 


+3 


+  31n|  + 


y  0,286 


15 


fer  i\ 


28  b) 


G,  Kt,  =  Ge  Ktc  JpaJ  -7  +YV 


3  ln 


Für  P2  =  1,9  pz  wird 
27  a) 


,,  3,44 .  p,  .  10* 


h  P  -1 

) 

\pz  /  \ 

\pz  / 

/J 

=  0.  KrTjBjiv 

Für  unser  Beispiel  der  Doppelkolbenmaschine  ist  dann 
wieder 

1,09 . 0,867 . 0,0345 . 341,7  .  pz  KT^ 


28c)  G,  ]/lK= 


1,167  Tr 
1.9pzTr  \j^_...K23Pz 
2  .114  2  n,  K’®  T, 


und 

tg 

\pz  1  » 

\  Pz  } 

/fdt  = 

1,123  ■  1.148  Pr  1,29.10- 

104  0,143  0,143 

Dafür  ergeben  sich  dann  die  folgenden  Zahlenwerte: 
t. 


Für  p  =  Pz,  also  Ausgleich  bis  auf  den  Auspuffdruck 
werden  der  zweite  und  dritte  Teil  des  Klammerausdrucks 
gleich  null  und 


27b) 

ta  3,44  Pz  .  10‘ 


1,148 


G,  KTs 
Pz 


Pr 

/  f  dt  . 

J^f  dt  . 

t, 

lO^qmsek. 

10'’qmsek. 

1,15 

56,9 

111,2 

1,20 

56,7 

110,1 

1,30 

56,5 

108,2 

1,40 

56,3 

106,4 

1,50 

56,1 

104,7 

1,60 

55,9 

103,0 

1,70 

55,7 

101,6 

1,80 

55,5 

100,2 

Nun  ist 


28) 
28  a) 


Q,=  Q.(|) 


—  T_ 

Pj 


T,  =  Te 


Es  ist  nun  die  Frage,  wie  weit  der  Druck  im  Zylinder 
wirklich  sinken  m^uß,  ehe  das  Spülorgan  öffnen  darf.  Aus 
den  Gleichungen  ersehen  wir,  daß  der  Druck  im  Zylinder 
zum  Schluß  nur  langsam  sinkt.  Wiir  würden  also  bei 
kleinen  Spüldrücken  die  Auspuffschlitze  ungünstig  lang 
ausführen  müssen,  wenn  wir  an  der  Bedingung  p  =  Pz 
festhalten  würden.  Für  die  generelle  Lösung  unsres  Bei¬ 
spieles  möge  es  für  die  Berechnung  der  Vorauspuffläche 


Fig.  5. 


16 


gestattet  sein,  p  =  1,25  p?  anzunehmen.  Für  den  Fall 
niedriger  Spüldrücke  entfällt  dann  von  der  Fläche  der 
Teil  des  Zeitquerschnittes  für  die  Spülschlitze  als  unwirk¬ 
sam  weg,  der  von  dem  steuernden  Spülorgan  bestrichen 
wird,  bis  der  Druck  im  Zylinder  auf  den  Spüldruck  ge¬ 
sunken  ist.  Für  die  obige  Annahme  wird  dann: 

30) 

/fdt  =  ^  ^  -  r 3,95  — 1  1  250-286  1/  1  25  0.286 

t,  3,44  .  pz  .  10‘  ^  ’  ’  * 

(2  .  1,25°’^®®  +  3)  -  6,9  log  (J'  1,25  '^■286  r 

^1, 25  0-286  _  1  )1  =  r3  g5  _  2,1 2] 

-*  3,44  pz  10^  ^  ' 

1,12  pz  .  1,83 _ 59,8 

“Tr  0-'«  ,  3,44  Pz  .  10‘  “  Tr  0’*^^  ’ 

Damit  ergeben  sich  die  folgenden  Zeitquerschnitte: 


/f  dt  .  .2-f  dt  . 


Pr 

L 

10®qmsek 

10“qmsek. 

1,15 

26,5 

80,8 

1,20 

26,4 

79,8 

1,30 

26,3 

78,0 

1,40 

26,2 

76,3 

1,50 

26,1 

74,7 

1,60 

26,0 

73,1 

1,70 

25,9 

71,8 

1,80 

25,9 

70,6 

Bei  erhöhtem  Gegendruck  im  Auspuff  ist  also  trotz 
des  größeren  Luftgewichts  im  Zylinder  keine  Ver¬ 
größerung  der  Auspuffschlitze  erforderlich. 

Für  die  generelle  Untersuchung  einer  gegebenen 
Maschine  ist  also  die  Größe  der  Vorauspuffläche  nur 
abhängig  vom  Spüldruck  und  zwar  in  recht  geringem 


Maße,  insofern  wegen  der  höheren  Anfangstemperatur 
der  Ladung  die  Leistung  geringer  und  der  Expansionsend¬ 
druck  kleiner  ausfällt.  Für  eine  gegebene  Maschine  ist 


dagegen  die  erforderliche  Vorauspuffläche  nicht  abhängig 
vom  Auspuffdruck. 

Allgemein  ist  also  diese  Fläche  nur  abhängig  vom 
Expansionsenddruck.  Man  kann  daher  für  jede  Gattung 
von  Verbrennungskraftmaschinen  —  sofern  man  den 


maximalen  Expansionsenddruck  mit  einige  Gewißheit 
schätzen  kann  —  die  erforderliche  Größe  der  Vorauspuff¬ 
fläche  bestimmen.  Rechnen  wir  z.  B.  für  Oelmaschinen, 
welche  nach  dem  Gleichdruckverfahren  mit  hohem 
Kompressionsverhältnis  arbeiten,  mit  einem  maxi¬ 
malen  Expansionsenddruck  von  5,2  at.  abs.  so  er¬ 
gibt  sich  aus  dem  für  0,25  m  Zylinderdurchmesser 
und  2  .  0,3  m  Hub  berechneten  Wert  die  Größe  der 

Vorauspuffläche  J  fdt  in  qmmsec  zu  ^ ^  25-  — 
2000  sD^  .für  mittlere  Spüldrucke  von  1,2— 1,4  at.  abs., 
wobei  s  den  totalen  Hub  und  D  den  Zylinderdurchmesser 
in  m  bedeuten. 

Die  für  die  obigen  Zeitquerschnitte  erforderlichen 
Schlitzlängen  sind  nun  aus  dem  Kolbenwegdiagramm  zu 
bestimmen.  Für  die  Auspuffschlitze  ist  schleichende 
Eröffnung,  also  abgeschrägte  Schlitzkanten,  angenommen, 
wie  im  Diagramm  3  angedeutet.  Die  sich  hieraus  er¬ 
gebenden  Schlitzlängen,  sowie  der  resultierende  tote  Hub 
in  Prozenten  des  Gesamthubes  sind  in  den  Diagrammen  6 
und  7  verzeichnet. 

Die  Kolbenbewegung  übt  auf  die  Gestalt  der  Aus¬ 
flußlinie  einen  merklichen  Einfluß  aus.  Die  allgemeine 
Gleichung  hierfür  läßt  sich  nach  dem  Vorangegangenen 
leicht  ableiten,  sie  ist  aber  nicht  integrierbar.  Um  jedoch 
den  Einfluß  der  Volumenveränderung  darzulegen,  werde 
zunächst  die  Ausströmlinie  für  einen  Expansionsenddruck 
von  5,2  at.  abs.  aufgezeichnet.  Diagramm  No.  5  zeigt  alle 
in  Betracht  kommenden  Größen.  Wir  sehen,  daß  der 
Druckabfall  durch  das  Ausströmen  der  Gase  äußerst 
langsam  beginnt,  zu  Beginn  überwiegt  der  Einfluß  der 
Kolbenbewegung.  Die  genaue  Linie  mit  Berücksichtigung 
der  letzteren  wurde  dann  von  Intervall  zu  Intervall  ein¬ 
gezeichnet,  indem  zunächst  der  Druckabfall  infolge  der 
Expansion  und  dann  infolge  des  Ausströmens  berechnet 
wurde.  Es  leuchtet  ohne  weiteres  ein,  daß  sowohl  Druck 
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als  Temperatur  schneller  sinken  und  der  Druckausgleich 
früher  stattfindet;  dagegen  verbleibt  ein  größeres  Qas- 
gewicht  im  Zylinder.  In  einem  Abstand  von  33  mm  vom 
Totpunkt  werden  die  Spülschlitze  geöffnet. 

Gleich  die  beiden  ersten  Maschinen,  deren  Schlitze 
nach  vorstehender  Theorie  dimensioniert  waren,  zeigten 
beim  Versuch  vollkommene  Uebereinstimmung  mit  den 
Rechnungsgrundlagen.  —  Fig.  8  zeigt  ein  Schwachfeder¬ 
diagramm,  das  an  der  ersten  Versuchsmaschine  bei 
400  Umdrehungen  mit  einem  Indikator  zur  Entnahme  von 
Zeitdiagrammen  genommen  wurde.  Die  Auspuffschlitze 
sind  noch  nicht  abgeschrägt  und  haben  eine  Länge  von 
75  mm.  Die  Spülschlitze  öffnen  bei  42°  Kurbelwinkel. 
Die  entsprechenden  Punkte  sind  in  das  Diagramm  ein¬ 
getragen.  Der  Federmaßstab  ist  außerordentlich  groß, 
daher  mußte  am  Indikator  der  Anschlag  für  den  Indikator¬ 
kolben  sehr  tief  geschraubt  werden,  weil  sonst  die 
Indikatorschwingungen  das  Bild  vollkommen  verzerrten. 


Der  Einfluß  einer  zu  klein  bemessenen  Vorauspuff¬ 
fläche  macht  sich  besonders  bemerkbar  bei  schlechter 
Verbrennung  der  Maschine  z.  B.  Nachverbrennung  usw., 
also  zumeist  im  Anfangsstadium  des  Einlaufens  der 
Maschine.  Infolge  der  hohen  Expansionsenddrücke,  die 
dann  oft  auftreten,  kann  ein  starkes  Zurückschlagen  der 
Abgase  sogar  zu  schwerwiegenden  Unfällen  führen,  vor 
allem  bei  Gasmaschinen  mit  zündfähigem  Gemisch  vor 
den  Spülorganen.  Die  Praxis  trägt  diesem  Punkte 
Rechnung  durch  Anwendung  von  Sicherheitsklappen  im 
Aufnehmer. 

Noch  ein  Faktor  ist  hier  zu  erwähnen,  der  mit  der 
Größe  der  Vorauspuffläche  zusammenhängt,  nämlich  die 
maximal  zulässige  Zylinderfüllung  beim  Anlassen  des 
Motors.  Es  sei  ein  Anlaßdruck  von  40  at.  Ue.  an¬ 
genommen.  Für  den  als  Beispiel  herangezogenen  Motor 
mit  gegenläufigen  Kolben  ergaben  sich  für  verschiedene 
Füllungen  die  nachstehenden  Daten; 
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Die  .Ausflußlinie  ist  von  Hand  verlängert  auf  Grund 
anderer  Diagramme,  da  das  genaue  Einzeichnen  der 
Drucklinie  zu  zeitraubend  ist.  Die  Totpunktmarken 
wurden  durch  ein  elektromagnetisches  Schreibzeug  nach 
Prof.  Wagener  verzeichnet.  Die  Bestimmung  des  linearen 
Nacheilens  erfolgte  in  üblicher  Weise.  Beim  Oeffnen 
der  Spülschlitze  sollte  ohne  Berücksichtigung  der  Kolben¬ 
bewegung  der  Druck  im  Zylinder  auf  1,4  at.  abs.  gesunken 
sein,  ein  Wert,  der  mit  dem  Indikatordiagramm  sehr  gut 
übereinstimmt.  Der  mittlere  indizierte  Druck  betrug 
dabei  allerdings  nur  etwa  7,6  kg/qcm;  bei  einem  Expan¬ 
sionsenddruck  von  5,2  atm.  würden  sich  noch  etwas  höhere 
Drücke  ergeben  haben.  Der  Ausflußkoeffizient  von  0,85 
und  0,8  ist  also  wohl  etwas  zu  hoch  angenommen.  Doch 
brauchen  die  Schlitze  deshalb  keineswegs  länger  gemacht 
zu  werden;  ein  Zurückschlagen  ist  trotzdem  nicht  zu  be¬ 
fürchten,  da  die  Spülschlitze  relativ  langsam  öffnen. 

Fig.  8  zeigt  ferner  noch,  daß  in  dem  untersuchten 
Fall  trotz  der  hohen  Tourenzahl  während  des  größten  und 
wichtigsten  Teils  der  Spülperiode  —  während  der  Zeit 
der  größten  Eröffnung  des  Spülorgans  —  der  Druck  im 
Zylinder  ziemlich  konstant  und  von  dem  atmosphärischen 
Druck  wenig  verschieden  ist.  Die  im  vorigen  Abschnitt 
gemachte  Annahme  eines  konstanten  Druckes  im  Zy¬ 
linder  pz  hat  sich  also  als  angenähert  berechtigt  erwiesen. 

Für  Maschinen  mit  Spülventilen  kann  bei  Beginn  der 
Eröffnung  ein  etwas  größerer  Druck  zugelassen  werden, 
da  die  Eröffnungskurve  der  Ventilsteuerung  einen  viel 
schleichenderen  Verlauf  nimmt,  also  ein  starkes  Zurück¬ 
schlagen  in  dem  Maße  nicht  zu  befürchten  ist.  Hier  ist 
zumeist  ein  anderer  Gesichtspunkt  maßgebend.  Bei  zu 
geringem  Vorauspuff  muß  das  Ventil  gegen  allzu  hohe 
Drücke  anheben;  verschiedene  Gestängebrüche  an  Spül¬ 
ventilen  sind  zweifellos  auf  diesen  Umstand  zurück¬ 
zuführen. 


Fü  lung 

Luftgewicht 
pro  Füllung  kg 

Expan^ions- 
enddruck  in  at. 

Expansions- 
endtemp.a  bs. 

0,1 

0,142 

3,85 

179 

0,2 

0,284 

7,37 

200 

0,3 

0,426 

11,45 

219 

0,4 

0,568 

16,00 

237 

0,5 

0,710 

21,00 

253 

Diese 

Größen  ergeben 

sich  ohne  Berücksichtigung 

der  Drosselung  im  Anlaßventil.  Da  aber  im  tatsächlichen 
Betrieb  die  Anlaßflaschen  oft  bis  zu  60  at.  aufgeladen 
werden,  so  sind  diese  Expansionsenddrücke  garnicht  sel¬ 
ten.  Nehmen  wir  eine  Füllung  von  40  %  an.  Mit  5  Zy¬ 
linderfüllungen,  d.  h.  nach  2>4  Umdrehungen,  ist  der 
2  zylindrige  Motor  auf  200  Touren.  Der  bis  zum  Oeffnen 
der  Spülschlitze  frei  werdende  Zeitquerschnitt  des 
Vorauspuffs  ist  bei  200  Umdrehungen 
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Damit  berechnet  sich  der  Druck  beim  Oeffnen  der 
Spülschlitze  zu  3,1  at.  abs.  Von  nun  an  ist  der  Zylinder 
sowohl  mit  dem  Auspuff  als  mit  dem  Aufnehmer  in  Ver¬ 
bindung,  es  tritt  ein  beiderseitiges  Abfließen  ein,  bis  die 
Drücke  im  Zylinder  und  Aufnehmer  sich  ausgeglichen 
haben,  dann  setzt  erst  die  Spülperiode  ein.  Ist  das  Auf- 
nehmervolumen  relativ  groß,  so  ist  die  Druckerhöhung 
in  diesem  unerheblich.  Gefährlich  werden  diese  Verhält¬ 
nisse  erst,  besonders  bei  relativ  kleinen  Aufnehmern, 
wenn  durch  Unaufmerksamkeit  des  Maschinisten  die  An¬ 
laßperiode  unnötig  verlängert  wird.  Der  Druck  im  Auf¬ 
nehmer  steigt  dann  sehr  schnell  von  Umdrehung  zu 
Umdrehung;  glücklicherweise  wird  dann  auch  die 
Drosselung  im  Anlaßventil  immer  stärker,  doch  gehören 
Drücke  von  1  at.  Ueb.  im  Spülkasten  während  des  An¬ 
lassens  nicht  zu  den  Seltenheiten  und  sind  öfters  vom 


Daraus  könnte  man  dann  die  Differentialgleichungen 
für  den  Druck  im  Zylinder  ableiten,  man  müßte  aller¬ 
dings  dabei  den  aus  Abgasen  und  frischer  Spülluft  be¬ 
stehenden  Zylinderinhalt  als  ein  homogenes  Gasvolumen 
betrachten.  Da  diese  Voraussetzung  den  wirklichen 
Verhältnissen  sehr  wenig  entspricht,  so  soll  hier  von 
einer  strengen  mathematischen  Verfolgung  der  Vorgänge 
Abstand  genommen  werden,  besonders  weil  bei  den 
geringen  Aenderungen  des  Druckes  im  Zylinder  jetzt  der 
Druck  im  Auspuff  wohl  nicht  mehr  als  konstant  ange¬ 
sehen  werden  dürfte.  Für  spätere  vergleichende  Be¬ 
trachtungen  über  den  Druckverlauf  bei  wechselnder  Be¬ 
lastung  der  Maschine  möge  jetzt  jedoch  ein  angenähertes 
Verfahren  erörtert  werden;  es  besteht  darin,  daß  man 
den  Vorgang  in  einzelne  Abschnitte  aufteilt  und  für  diese 
konstante  Geschwindigkeiten  annimmt. 


Verfasser  beobachtet  worden.  Es  ist  dies  wohl  zu 
beachten  besonders  bei  umsteuerbaren  Maschinen, 
namentlich  auch  mit  Rücksicht  auf  das  Gestänge  von 
Spülventilen. 

Es  folgt  nun  die  dritte  Periode  des  Auspuffs,  die 
etwa  folgendermaßen  zu  charakterisieren  ist.  Im  Zy¬ 
linder  herrscht  ungefähr  atmosphärischer  Druck,  die  Ab¬ 
gasreste  verlassen  ihn  nur  mit  ganz  geringem  Ueber- 
druck,  während  aus  dem  Spülkasten  Luft  nachströmt  und 
zwar  bei  sinkendem  Druck  in  dem  letzteren.  Die  An¬ 
nahme  konstanten  Druckes  im  Aufnehmer  soll  jetzt  fallen 
gelassen  werden  und  der  wirkliche  Druckverlauf  be¬ 
stimmt  werden. 

Der  Vorgang  stellt  sich  mathematisch  als  System 
von  zwei  Gleichungen  dar,  je  eine  für  den  Zylinder 
und  den  Aufnehmer.  Veränderlich  sind  sowohl  die 
Drücke  und  Druckverhältnisse,  als  auch  Temperaturien, 
Querschnitte  und  Geschwindigkeiten.  In  den  Zylinder 
strömt  pro  Zeitelement  ein  Luftgewicht  dG,  das  sich 
aus  Gl.  22  ergibt.  Das  dem  Zylinder  entströmende  Ab¬ 
gasgewicht  bestimmt  sich  aus  der  Formel  für  geringe 
Ueberdrücke: 

32)  d  G  =  0,82  .  10'  Cfdt  P  p  (p-po) 


Dabei  ist  vom  Aufnehmerdruck  auszugehen,  der  in¬ 
folge  des  Ausströmens  der  Spülluft  von  einem  Höchst¬ 
wert  Pr|,  auf  einen  Mindestwert  Pr^  sinkt.  Für  die  ein¬ 
zelnen  Abschnitte  wird  nun  die  Geschwindigkeit  als 
konstant  angesehen  und  damit  das  ausströmende  Volu¬ 
men  berechnet.  Das  spezifische  Volumen  der  einströ¬ 
menden  Luit  im  Zylinder  ist 

1,033  Tr 
“  1,293  pz  .  273 

Dasselbe  Volumen  muß  an  Abgasen  aus  dem  Zylin¬ 
der  durch  die  Auspuffschlitze  abströmen.  Der  hierfür 
erforderliche  Druck  berechnet  sich  nach  Gl.  32;  die  Tem¬ 
peratur  und  das  spezifische  Volumen  der  Abgase  kann 
bei  diesen  geringen  Druckschwankungen  als  konstant 
angesehen  werden.  Auf  Grund  dieser  Annahmen  ist  der 
Druckverlauf  im  Zylinder  in  das  Diagramm  Fig.  9  ein¬ 
getragen.  Gleichzeitig  sind  die  Druck-  und  Temperatur¬ 
kurven,  sowie  die  Luft-  und  Abgasgewichte  dargestellt. 
Der  Druckverlauf  entspricht  ungefähr  dem  Indikatordia¬ 
gramm  Fig.  8.  Wir  entnehmen  daraus,  daß  die  Annahme 
eines  konstanten  Druckes  im  Zylinder  für  normale  Ver¬ 
hältnisse  der  Wirklichkeit  ziemlich  angenähert  ent¬ 
spricht. 
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§  3.  Die  Zeitfolge  der  Steuerung  von  Lade-  und  Auspulf- 
organ. 

Bisher  liegt  die  Größe  der  Spülquerschnitte  und  des 
Vorauspuffs  fest.  Es  verbleibt  noch  zu  bestimmen,  in 
welcher  Zeitfolge  die  Lade-  und  Auspufforgane  zu 
steuern  sind.  Für  Spülventile  und  Schlitze  mit  beson¬ 
ders  gesteuertem  Schieber  ist  noch  ein  gewisser  Spiel¬ 
raum  vorhanden;  für  die  bei  kleinen  Maschinen  übliche 
Steuerung  der  Spül-  und  Auspuffschlitze  durch  einen  und 
denselben  Kolben  ist  aus  der  notwendigen  Länge  der 
Spülschlitze  und  dem  erforderlichen  Vorauspuff  die  totale 
Länge  der  Auspuffschlitze  gegeben.  Dasselbe  ist  der 
Fall  bei  den  bisher  üblichen  Maschinen  mit  gegenläufigen 
Kolben.  Doch  sind  schon  bei  den  Maschinen  der  Bauart 
Oechelhäuser  und  Junkers  Kurbelwellen  verwendet  wor¬ 
den,  bei  denen  die  beiden  Kurbeln  um  einen  von  180° 
verschiedenen  Winkel  versetzt  waren.  Tatsächlich 


Kurbel¬ 

Länge  der  Aus- 

h’ 

Toter 

versetzung 

in» 

puffschlitze 
in  mm 

in  mm 

Hub 
in  % 

0 

82 

66 

24,7 

5 

74 

50 

20,7 

10 

67 

37 

17,4 

15 

58 

32 

15,0 

Durch  Versetzung  der  Kurbeln  um  15°  wird  also  der 
wirksame  Hub  von  75,3  auf  85  %,  also  um  13  %  ver¬ 
größert.  Der  Qewiinn  infolge  Verringerung  der  Auspuff¬ 
verlustfläche  im  Arbeitsdiagramm  ist  unerheblich;  da¬ 
gegen  wird  infolge  des  Nachfüllens  und  der  kleineren 
totalen  Auspuffläche  im  Koibenlaufdiagramm  der  Druck 
im  Zylinder  zu  Beginn  der  Kompression  höher  ausfallen. 

Diagramm  Fig.  11  zeigt  den  vollen  Einfluß  einer 
solchen  Kurbelversetzung  im  Vergleich  zu  Diagramm 


kann  man  durch  eine  Voreilung  des  Auspuffkolbens  eine 
ganz  erhebliche  Verkürzung  der  Auspuffschlitze  und  da¬ 
mit  des  toten  Hubes  erzielen.  Das  Kolbenlaufdiagramm 
Fig.  10  zeigt  diese  Verhältnisse  ganz  deutlich.  Durch 
diese  Voreilung  werden  bei  der  gleichen  Größe  der  Vor- 
auspuffläche  —  tatsächlich  ist  diese  bei  der  Kurbelver¬ 
setzung  sogar  größer  angenommen  wegen  der  größeren 
erzielbaren  Leistung  —  nicht  nur  die  Auspuffschlitze  an 
sich  kürzer,  sondern  es  wird  vor  allem  vermieden,  daß 
die  Auspuffschlitze  nach  Abschluß  des  Ladeorganes  noch 
geöffnet  bleiben.  Bei  der  im  Diagramm  Fig.  10  ange¬ 
nommenen  Versetzung  um  15°  schließen  die  Spülschlitze 
sogar  später  als  die  Auspuffschlitze;  es  findet  also  ein 
gewisses  Nachfüllen  statt.  Für  Gasmaschinen  hat  das 
letztere  mit  Rückicht  auf  späte  Einlaßverbrennungen 
gewisse  Bedenken. 

Für  die  bisher  als  Beispiel  herangezogene  Doppel¬ 
kolbenmaschine  ergeben  sich  für  verschiedene  Voreilun¬ 
gen  des  die  Auspuffschlitze  steuernden  Kolbens  die  nach¬ 
stehenden  Verhältnisse: 


Fig.  9.  Bei  der  Annahme  der  gleichen  Spülluft¬ 
menge  und  derselben  Länge  der  Spülschlitze  stellt 
sich  der  Druck  im  Zylinder  und  damit  die  Pumpen¬ 
arbeit  etwas  höher.  Der  Maximaldruck  im  Spül¬ 
kasten  steigt  von  1,28  auf  1,34  at.  abs.  Besonders  deut¬ 
lich  zeigt  sich  die  Steigerung  des  Druckes  im  Zylinder 
kurz  nach  dem  Totpunkt,  wo  die  heißen  Gase  den  Zy¬ 
linder  verlassen  haben  und  nun  der  Ueberschuß  an  Spül¬ 
luft  mit  großer  Geschwindigkeit  durch  die  Auspuffschlitze 
gedrückt  wird.  Mit  der  Kurbelversetzung  noch  weiter 
zu  gehen  ist  zwecklos,  da  der  Druck  im  Zylinder  infolge 
der  Kolbenbewegung  schon  vor  Abschluß  der  Spül¬ 
schlitze  über  den  Aufnehmerdruck  steigt.  Aus  eben 
diesem  Grunde  wäre  es  auch  verfehlt,  die  Spülschlitze 
länger  zu  machen,  um  die  Pumpenarbeit  auf  das  frühere 
Maß  zu  reduzieren.  Wir  haben  bei  60°  nach  Totpunkt 
des  Spülkolbens  einen  Druck  von  1,524  at.  abs.,  eine 
Temperatur  von  332°  abs.  bei  einem  Volumen  von 
0,0227  cbm  gegen  Pz  =  1,092,  T  =  314  und  V  =  0,0246 
in  Fig.  9.  Die  Luftgewichte  berechnen  sich  dann  zu 
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O  = 


G  = 


1,524  .  10'  .  0,0227 
29,26  .  332 
1092  .  10^  .  0,0246 


=  0,0356  bezw. 
=  0,0293  kg; 


29,26  314 

durcli  die  Kurbelversetzung  ist  also  ein  um  0,0063  kg, 
d.  h.  21,5  %  größeres  Ladungsgewicht  erzielt  bei  einer 
Steigerung  der  Puinpena.rbeit  um  25  %,  oder  in  %  der 
indizierten  Leistung,  von  4  auf  5  %.  ln  Wirklichkeit  wird 
man  den  Spülpumpen  entsprechend  ein  um  20%  größeres 
Lördervolumen  geben;  damit  steigt  die  absolute  Pum¬ 
penarbeit  noch  weiter,  die  prozentuelle  nicht,  wenn  die 
Annahme  zulässig  ist,  daß  die  Zunahme  der  indizierten 
Leistung  der  Vergrößerung  des  Ladegewichtes  propor¬ 
tional  ist. 


Eine  besondere  Bedeutung  hat  diese  Kurbelver¬ 
setzung  bei  großen  Maschineneinheiten;  mit  wachsendem 
Durchmesser  wird  das  Verhältnis  zwischen  Zylinderum- 


nen  nie  längere  Zeit  mit  voller  Tourenzahl  rückwärts 
lauten  und  dann  auch  mit  erheblich  geringerer  Füllung. 
Man  kann  sich  daher  für  den  Rückwärtsgang  mit  einer 
kleineren  Vorauspuffläche  begnügen.  Für  einen  2000- 
pferdigen  Zylinder  wird  bei  Schiffsmaschinen  eine  Kur¬ 
belversetzung  um  6 — 7°  ohne  Gefährdung  des  Spül¬ 
kastens  zulässig  sein.  Schon  durch  eine  so  geringe  Ver¬ 
setzung  erzielt  man  aber  eine  Leistungssteigerung  von 
10 — 12  %.  Zu  erwähnen  ist  noch,  daß  eine  Kurbelver- 
setzung  bis  20°  auf  den  Massenausgleich,  die  Kräfte- 
und  Festigkeitsverhäitnisse  der  Kurbelwelien,  sowie  auf 
die  Drehkraftkurve  keinerlei  schädlichen  Einfluß  ausübt. 

Es  ist  hier  noch  hinzuzufügen,  daß  eine  Verkürzung 
der  Auspuffschlitze  bei  der  mehrfach  erwähnten  Ma¬ 
schine  an  sich  schon  dadnrch  erzielt  wird,  daß  der  Aus- 
puffko'lben  vom  mittleren  Gestänge  angetrieben  wird.  Eine 
Verringerung  des  toten  Hubes  ist  aber  damit  nicht  ver¬ 


fang  und  Zylinderquerschnitt  ungünstiger,  infolgedessen 
werden  die  Schlitze  relativ  länger,  der  tote  Hub  pro¬ 
zentual  größer.  So  erhält  man  z.  B.  für  einen  2000pfer- 
digen  Zylinder  bei  187  UmdTehungen  pro  Minute  die 
folgenden  Größen: 


Kurbelversetzung  Länge  der  Auspuff¬ 
in  schlitze  in  mm 


Toter  Hub 
in  “o 


0  330  32 

5  290  26 

10  268  23 

15  250  21 


Abgesehen  von  dem  Verlust  an  nutzbarem  Hub  er¬ 
halten  hier  die  Auspuffschlitze  eine  fast  unausführbare 
Länge.  Von  derselben  Wichtigkeit  ist  diese  Versetzung 
für  relativ  kurzhubige  und  schnellaufende  Maschi¬ 
nen.  Für  reservierbare  Maschinen  darf  man  jedoch  mit 
Rücksicht  auf  den  Rückwärtsgang  mit  der  Versetzung 
der  Kurbeln  nicht  zu  weit  gehen.  Als  günstiges  Moment 
ist  hierbei  jedoch  zu  berücksichtigen,  daß  diese  Maschi- 


bunden,  wovon  man  sich  am  leichtesten  an  Hand  der 
entsprechenden  Kolbenlaufdiagramme  überzeugen  kann. 

Nach  dem  Vorangegangenen  dürfte  es  leicht  fallen, 
auch  für  Spülventile  die  günstigste  Versetzung  gegen 
den  Totpunkt  der  Maschine  festzustellen.  Zu  berück¬ 
sichtigen  ist  dabei  noch,  daß  wegen  der  mehr  schlei¬ 
chenden  Eröffnung  des  Ventils  die  Vorauspuffläche  klei¬ 
ner  angenommen  werden  kann.  Das  Ventil  kann  aus 
eben  demselben  Grunde  auch  etwas  später  schließen, 
ohne  daß  ein  Rückströmen  der  Luft  nach  dem  Aufneh¬ 
mer  zu  befürchten  wäre.  Im  allgemeinen  dürfte  der 
tote  Hub  bei  Ventilmaschinen  etwas  größer  ausfallen  als 
bei  Doppelkolbenmaschinen  mit  Kurbelversetzung.  Der 
Unterschied  in  dieser  Beziehung  ist  jedoch  nicht  groß. 
Jedenfalls  steht  aber  die  Doppelkolbenmaschine  hierin 
nicht  ungünstiger  da,  ein  Vorwurf,  der  oft  erhoben  wird. 

§  4.  Die  Höhe  des  Spüldruckes. 

Es  fragt  sich  nun,  wie  hoch  man  den  Spüldruck 
zweckmäßigerweise  zu  wählen  hat.  Während  bei  Oel- 
maschinen  allein  die  Wirtschaftlichkeit  eine  ausschlag- 
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gebende  Rolle  spielt,  ist  bei  Gasmaschinen  außerdem 
die  Rücksicht  auf  präzise  Regulierung  von  besonderer 
Wichtigkeit.  Es  sei  hier  gleich  ausdrücklich  hervorge¬ 
hoben,  daß  für  die  zweckmäßigste  Höhe  des  Spüldruckes 
Zahlenangaben  sich  immer  nur  auf  bestimmte  Beispiele 
beziehen  und  keinen  Anspruch  auf  allgemeine  Gültigkeit 
machen  können.  Je  geringer  der  Spüldruck,  um  so  ge¬ 
ringer  ist  die  Spülpumpenarbeit,  um  so  größer  aber  auch 
der  tote  Hub,  um  so  kleiner  die  Leistung,  um  so  schlech¬ 
ter  der  mechanische  Wirkungsgrad.  An  und  für  sich  ist 
für  die  Spülung  ein  möglichst  geringer  Druck  erwünscht. 
Die  Luft  soll  nicht  in  scharfem  Strahl  in  den  Zylinder 
schießen  und  hier  mit  den  Abgasen  durcheinanderwir¬ 
beln,  sondern  mit  möglichst  geringer  Geschwindigkeit 
eintreten  und  unter  möglichster  Wahrung  der  Schich¬ 
tung  die  Abgasreste  vor  sich  hertreiben. 

Diagramm  Fig.  12  zeigt  die  Größe  der  theoretischen 
adiabatischen  Spülpumpenarbeit  in  PS.  für  eine  Luft¬ 
menge  von  1  kg  pro  sec.  bei  288°  abs.  =  15°  C.  An¬ 
fangstemperatur.  Pro  PS.-Stunde  braucht  man  bei  guten 


Spülverhältnissen  ca.  5,6  cbm,  also  6,8  kg  Luft.  Für 
diese  Luftmenge  ist  ebendort  die  theoretische  Spülpum¬ 
penarbeit  in  %  der  effektiven  Leistung  verzeichnet. 

Kehren  wir  nun  zu  unserem  Beispiel  der  Doppel¬ 
kolbenmaschine  zurück.  Unter  Zugrundelegung  des 
früher  errechneten  Ladungsgewichtes  pro  Hub  ergibt 
sich  dann  die  im  Diagramm  Fig.  13  verzeichnete  theore¬ 
tische  Spülpumpenarbeit  in  PS. 

Nun  ist  bei  Kolbenpumpen  die  wirkliche  Pumpen¬ 
arbeit  erheblich  höher  als  die  theoretische.  Besonders  bei 
schnellaufenden  Gebläsen  machen  sich  der  Einfluß  der 
Drosselung  der  Luft  in  dem  Steuerorgan  der  Pumpe  — 
seien  es  nun  zwangläufig  gesteuerte  oder  selbsttätige 
Ventile  oder  Schieber  —  sowie  die  mechanischen  Rei¬ 
bungsverluste  verhältnismäßig  um  so  mehr  geltend,  je 
niedriger  der  Druck  ist,  gegen  den  das  Gebläse  fördert. 
Je  geringer  die  Förderhöhe,  um  so  schneller  sinkt  be¬ 
kanntlich  der  Wirkungsgrad  von  Kolbenarbeitsmaschi¬ 
nen.  Die  tatsächliche  Pumpenarbeit  sinkt  also  mit  dem 
Druck  nicht  im  Verhältnis  der  theoretischen  Verdich¬ 
tungsarbeit.  Versuche  des  Verfassers  an  einem  kleinen 
Kolbengebläse  von  240  Durchm.  und  120  mm  Hub  er¬ 


gaben  im  Bereich  von  600 — 1200  Umdr./Min.  bei  einem 
Druck  von  1,15  at.  abs.  einen  indizierten  Wirkungsgrad 
von  55 — 60  %. 

Die  Luftmengen  wurden  dabei  mit  geeichten  Düsen, 
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der  Arbeitsverbrauch  durch  Messungen  des  Leistungs¬ 
bedarfs  des  antreibenden  Elektromotors  festgestellt. 
Die  Pumpe  war  mit  äußerst  leichten  Ringventilen  ver¬ 


sehen.  Die  Versuche  hatten  den  Zweck,  den  Einfluß  der 
Plattenstärke  und  der  Federspannung  bei  den  verschie¬ 
denen  Tourenzahlen  festzustellen.  Die  Luftgeschwindig- 
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keit  bezogen  auf  die  mittlere  Kolbengeschwindigkeit  be¬ 
trug  etwa  35  m/sec.  Der  Wirkungsgrad  sinkt  bei  noch 
geringeren  Drücken  außerordentlich  schnell.  In  den 
meisten  Fällen  ist  es  daher  zwecklos,  für  den  Spüldruck 
geringere  Werte  als  0,15  at.  Ue.  anzunehmen.  Auf  Qrund 
der  oben  angegebenen  Versuche  sind  in  Fig.  14  für  ver¬ 
schiedene  Aufnehmerdrücke  die  voraussichtlich  zu  er¬ 
wartenden  indizierten  Arbeiten  der  Pumpe  für  unser 
Beispiel  aufgezeichnet. 

Die  indizierte  Leistung  des  Arbeitszylinders  für  einen 
bestimmten  Brennstoff  und  ein  bestimmtes  Arbeitsver¬ 
fahren  ist  gegeben  durch  das  Luftgewicht  im  Zylinder 
zu  Beginn  der  Kompression;  dieses  ist  bestimmt  durch 
den  nutzbaren  Hub  der  Maschine,  den  Druck  und  die 
Temperatur  der  Ladung.  Wir  sehen  aus  den  Kurven  im 
Diagramm  Fig.  15,  daß  die  indizierte  Leistung  zunächst 
ein  wenig  ansteigt  infolge  abnehmenden  toten  Hubes, 
ein  gewisses  Maximum  erreicht  und  dann  wieder  infolge 
zunehmender  Ladungstemperatur  sinkt.  Es  sei  hier 
jedoch  daran  erinnert,  daß  für  die  Berechnung  der 


Schlitzlängen  in  den  ersten  Abschnitten  das  Ladungs¬ 
gewicht  ohne  Rücksicht  auf  den  toten  Hub  als  konstant 
angenommen  war;  bei  der  geringen  Verschiedenheit  des 
toten  Hubes  in  den  herangezogenen  Grenzen  des  Spül¬ 
druckes  möge  es  jedoch  für  diese  angenäherten  Ent¬ 
wicklungen  gestattet  sein,  auf  die  weitere  Rechnung,  die 
nun  mit  dem  wirklich  errechneten  toten  Hub  für  jeden 
Druck  zu  wiederholen  wäre,  zu  verzichten.  Bezogen  auf 
die  in  dieser  Weise  angenähert  berechneten  indizierten 
Leistungen  zeigt  Diagramm  Fig.  16  den  prozentualen  An¬ 
teil  der  Spülpumpenarbeit.  Aus  der  indizierten  erhält 
man  die  effektive  Leistung  der  Maschine  durch  Ab¬ 
ziehen  der  indizierten  Pumpenarbeit,  der '  Kompressor¬ 
arbeit  und  der  mechanischen  Reibungsverluste. 

Die  Größe  der  ersteren  ist  festgestellt.  Die  Kom- 
pessorarbeit  steigt  bei  Oelmotoren  erfahrungsgemäß 
proportional  mit  dem  Auspuffdruck.  Die  mechanischen 
Reibungsverluste  steigen  nicht  in  demselben  Maße,  da 
ein  erheblicher  Anteil  dieser  Verluste,  nämlich  die  Kol¬ 


benreibung,  im  allgemeinen  für  eine  und  dieselbe 
Maschine  als  konstant  anzunehmen  ist.  Beide  Verluste, 
sowohl  Kompressor-  als  auch  mechanische  Reibungsver¬ 
luste  hängen  nun  natürlich  stark  von  der  Ausbildung  der 
Zerstäubungsvorrichtungen  und  der  Ausführung  der 


Maschine  ab.  Eine  bestimmte  Maschine  und  Ausführung 
vorausgesetzt,  zeigt  Fig.  17  die  nach  Erfahrungswerten 
wirklich  zu  erwartenden  effektiven  Zylinderleistungen. 

Der  Wärmeverbrauch  für  die  indizierte  PS-Stde.  ist 
erfahrungsgemäß  ziemlich  unabhängig,  vom  Druck  der 


Ladung.  Je  höher  dieser  Druck,  um  so  größer  zwar 
die  indizierte  Leistung  bei  gleicher  kühlender  Oberfläche, 
desto  größer  aber  auch  die  spezifische  Wärmeableitung. 
Nimmt  man  beispielsweise  für  die  indizierte  PS-Stde. 
einen  Wärmeverbrauch  von  1400  WE  an,  so  ergeben 
sich  unter  den  oben  angegebenen  Bedingungen  für  die 
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effektive  PS-Stde.  die  in  Fig.  18  eingetragenen  Werte. 
Sinngemäß  finden  wir  auch  hier  zunächst  ein  zwar  nur 
geringes  Fallen  des  Wärmeverbrauchs  mit  steigendem 
Spüldruck  und  dann  ein  stärkeres  Ansteigen;  also  be¬ 
dingt  nicht  der  niedrigste  Spüldruck  den  geringsten 
Brennstoffbedarf.  Berücksichtigt  man  noch  den  An¬ 
schaffungspreis  und  die  übrigen  Betriebskosten,  so  ver¬ 
schiebt  sich  der  absolut  wirtschaftlichste  Spüldruck  noch 
weiter  nach  oben.  Für  unser  Beispiel  dürfte  unter  den 
oben  genannten  Annahmen  ein  mittlerer  Spüldruck  von 
1,18—1,20  at.  abs.  sich  als  der  in  jeder  Beziehung 
günstigste  erweisen.  Es  ist  schon  oben  darauf  verwiesen 
worden,  daß  solche  Angaben  nur  unter  gewissen  Bedin¬ 
gungen  und  nur  auf  ein  ganz  bestimmtes  Beispiel  sich 
beziehen  können.  Es  dürfte  kaum  möglich  sein,  darüber 


.An  den  thermischen  Verhältnissen  ändert  sich  dabei 
garnichts;  nur  die  Drücke  steigen  proportional  dem  An¬ 
fangsdruck  und  damit  sämtliche  Zapfenbelastungen  und 
Materialanstrengungen.  Der  Einfluß  dieser  Auspuff¬ 
drosselung  auf  die  indizierte  Leistung  des  Arbeitszylin¬ 
ders  imd  der  Pumpe,  auf  die  Steigerung  der  effektiven 
Leistung  und  den  Brennstoffverbrauch  geht  aus  den 
früheren  Diagrammen  Fig.  13—18  ohne  weiteres  her¬ 
vor.  Auf  Grund  dieser  Kurven  sind  die  Verhältnisse  an 
einer  bestimmten  Maschine  mit  32  mm  Spülschlitzlänge 
noch  einmal  in  Fig.  19  dargestellt.  Bei  Steigerung  des 
Auspuffdruckes  um  50  %  steigt  die  indizierte  Leistung 
nur  um  31  %,  die  effektive  sogar  nur  um  21  %.  Es  liegt 
dies  daran,  daß  wegen  der  höheren  Aufnehmerspannun¬ 
gen  die  Temperatur  der  Ladung  steigt  und  damit  das 
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ganz  allgemein  gültige  Rechnungen  anzustellen.  Der 
wichtigste  Faktor,  die  Güte  der  Spülung,  läßt  sich 
zahlenmäßig  nicht  vorausbestimmen;  nur  auf  Grund  von 
Erfahrungswerten  an  einer  bestimmten  Maschine  lassen 
sich  solche  Werte  in  der  oben  geschilderten  Weise  für 
verschiedene  Drücke  berechnen. 

§  5.  Die  Leistungserhöhung  durch  Auspuffdrosselung 
und  Zwischenkühler. 

Es  sei  noch  eine  Eigenschaft  der  Zweitaktmaschine 
berührt,  die  als  ein  großer  Vorteil  der  Viertaktmasehine 
gegenüber  anzusehen  ist  und  für  manche  Anwendungs¬ 
gebiete  wie  Schiffsmaschinen,  Oellokomotiven  und  dergl. 
noch  eine  wichtige  Rolle  spielen  dürfte.  Bei  Zweitakt¬ 
maschinen  ist  es  in  verhältnismäßig  einfacher  Weise 
möglich,  die  Leistungssfähigkeit  nach  Erfordernis  zeit¬ 
weilig  merklich  zu  steigern,  so  nämlich,  daß  der  Aus¬ 
puffdruck  und  damit  der  Anfangsdruck  des  Arbeits¬ 
prozesses  erhöht  wird.  Ohne  weiteres  ist  es  klar,  daß 
man  ein  um  so  höheres  Frischluftgewicht  zu  Beginn  der 
Kompression  im  Zylinder  unterbringen  kann,  je  höher 
bei  gleicher  Kolbenstellung  der  Druck  im  Zylinder  ist, 
vorausgesetzt,  daß  die  Spülpumpe  entsprechend  mehr 
Luft  liefern  kann. 


Ladungsgewicht  relativ  sinkt.  Die  tatsächliche  Leistungs¬ 
steigerung  wird  allerdings  im  allgemeinen  höher  sein, 
da  derartige  Maschinen  bei  normalem  Betrieb  ohne  .Aus¬ 
puffdrosselung  infolge  der  schlechten  .Ausnutzung  des 
Pumpen-  und  Kompressorhubvolumens  an  sich  weniger 
Leistung  hergeben,  während  bei  Leistungserhöhung  so¬ 
wohl  Pumpen  als  Kompressor  besser  ausgenutzt  sind 
und  daher  mit  besserem  Wirkungsgrad  arbeiten. 

Zur  Beseitigung  dieser  unerwünschten  Erscheinung 
ist  von  Prof.  Junkers  ein  sehr  einfaches  Mittel  angegeben, 
der  Zwischenkühler,  ein  Oberflächenkühlapparat,  welcher 
der  Spülluft  die  Kompressionswärme  entzieht.'  Nach  den 
Angaben  von  Scheller’)  sind  damit  bei  Gasmaschinen 
mit  allerdings  sehr  hohem  .Auinehnierdruck  Steigerungen 
der  effektiven  Leistung  bis  zu  18  %  erzielt  worden. 

Es  sei  hier  gleich  vorweggenommen,  daß  für  nor¬ 
male  Oelmaschinen  dieser  Zwischenkühler  zwecklos  ist, 
da  bei  den  geringen  Spüldrücken  die  Temperatur¬ 
steigerung  der  Luft  in  der  Pumpe  ganz  unerheblich  ist. 
Bei  der  Maschine  mit  .Auspuffdrosselung  dürfte  er  sich 
dagegen  als  sehr  wirksam  erweisen.  Sein  Einfluß  ist 
aus  Fig.  19  klar  ersichtlich.  Man  erzielt  jetzt  bei  kon¬ 
tanter  Tourenzahl  eine  Steigerung  der  effektiven 

’)  Z.  d.  V.  d.  1.  1908,  S.  1927  f. 


24 


Leistung  von  38  %  gegen  21  %  früher.  Die  Purnpenarbeit 
steigt  hier  infolge  der  Drosselung  um  325  %,  der  Brenn¬ 
stoffverbrauch  jedoch  nur  um  9 — 10  %.  Daraus  geht  her¬ 
vor,  daß  diese  Art  der  Leistungssteigerung  als  sehr  wirt¬ 
schaftlich  zu  bezeichnen  ist.  Allerdings  müssen  dabei 
die  hohen  Materialanstrengungen  mit  in  Kauf  genommen 
werden. 

§  6.  Verhalten  einer  gegebenen  Maschine  unter  ver¬ 
schiedenen  Betriebsbedingungen. 

Wie  verhält  sich  nun  hinsichtlich  der  Pumpenarbeit 
eine  Zweitaktmaschine  mit  gegebenen  Abmessungen  der 
Spül-  und  Auspufforgane  unter  verschiedenen  Betriebs¬ 
bedingungen? 

Das  Indizieren  der  Spülpumpeii  macht  bei  höheren 
Tourenzahlen  wegen  der  schwachen  Indikatorfedern,  die 
man  bei  den  geringen  Drücken  anwendet,  in  den  meisten 
Fällen  große  Schwierigkeiten.  Leichter  ist  schon  der 
zeitliche  Druckverlauf  im  Aufnehmer  zu  indizieren,  weil 
in  diesem  die  Druckschwankungen  einen  allmählicheiren 
Verlauf  zeigen,  so  daß  man  selbst  mit  Indikatoren  mit 
Qebläsekolben  bei  500  Umdrehungen  noch  recht  brauch¬ 
bare  Diagramme  erzielt,  wie  Fig.  20  zeigt.  Aus  diesen 
Diagrammen  lassen  sich  ziemlich  genaue  Schlüsse  über 
die  Größe  der  Pumpenarbeit  ziehen. 


schiedenheit  absieht,  die  von  dem  eingeführten  Breim- 
stoffgewicht  herrührt. 

Nach  den  früheren  Gleichungen  sind  dann  die  Ab¬ 
gasgewichte,  die  nach  dem  Druckausgleich  mit  der  At¬ 
mosphäre  im  Zylinder  verbleiben,  leicht  zu  bestimmen. 
Sie  sind  mit  den  zugehörigen  Temperaturen  in  Fig.  21 
dargestellt.  Die  Abgasreste,  die  um  so  schwerer  sind, 
je  geringer  die  Belastung  Ist,  müssen  nun  von  der  Spül- 
luft  durch  die  Auspuffschiitze  geschoben  werden.  Für 
die  folgende  Vergleichsrechnung  gibt  dann  die  um- 
geformte  Gleichung  32  mit  C  =  0,8  für  unser  Beispiel 
den  mittleren  Druck  Pz  im  Zylinder  während  der  Spül¬ 
periode  mit  genügender  Genauigkeit  an  zu: 

33a)  +  + 

und _ 

33b)  Pz  -  0,5  -f  y  0,25  +  T,  j' 

für  unser  Beispiel. 

Wir  sehen  in  Fig.  21  eine  Zunahme  von  Pz  von  voller 
Belastung  bis  zum  absoluten  Leerlauf  bei  elektrisch  an¬ 
getriebenem  Motor  um  0,009  at.;  damit  steigt  Pr  um 
0,011  at.  =  8  mm  Quecksilbersäule. 

Bei  Ueberlastung  steigt  der  Spüldruck  wieder  ganz 
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Zeitdiagramm  desAufnehmerdrucK 
worden  Sputschhtzen  bei  n-b-c  o 
ZüfZSO  Hub  Zxioo 
Lange  der  Auspuffschlitze  7^mm 
1  •  Spulschhtze  A}mm 

Pj  =  6,5 Hg/gcm ,  SpuldrucH--‘i5mm 
Volumen  des  Aufnehmers  ~3/o. 
riofaches  Volume nirerhälf ms 
500mm.  rJcg/pcm 

- •'/,  Urndr.^zofemm  — 


Di^qr^mm  /  2sder  orj,  Gr, 


Fig.  20. 


Für  die  notwendige  ständige  Kontrolle  des  Auf¬ 
nehmerdruckes  ist  ein  Federmanometer  in  den  meisten 
Fällen  unbrauchbar;  empfehlenswerter  ist  für  diese 
Zwecke  ein  kurzes  Quecksilbermanometer.  Es  sei  hier 
darauf  hingewiesen,  daß  ein  solches  Manometer  nur  als 
vergleichendes  Kontrollinstruinent.  nicht  aber  für  abso¬ 
lute  Messungen  des  Aufnehmerdruckes  brauclibar  ist. 

Die  Abhängigkeit  des  mittleren  .4ufnehmerdruckes 
vom  Auspuffdruck  ist  im  Vorhergehenden  bereits  er¬ 
örtert. 

Wie  verhält  sich  nun  der  Aufnehmerdfuck  bei 
wechselnder  Belastung? 

Es  war  bei  der  Berechnung  der  Auspuffschlitze  von 
der  Ma.xirnalbelastung  ausgegangen  und  stillschweigend 
vorausgeset-zt  worden,  daß  hierfür  der  ma.vimale  Spül¬ 
pumpendruck  auftritt.  Für  die  Bestimmung  der  Schlitz¬ 
größe  ist  die  Maximalbelastung  auch  tatsächlich  maß¬ 
gebend.  Nun  zeigt  sich  aber  —  diese  Eigenschaft  ist 
auch  vielen  Großgasmaschinen  eigentümlich  — ,  daß  der 
Spüldruck  mit  sinkender  Belastung  zunimmt. 

Man  kann  diese  Erscheinung  folgendermaßen  er¬ 
klären:  Im  Moment  der  Eröffnung  der  Spülschlitze  ist  im 
Zylinder  noch  ein  gewisses  .Abgasgewicht  vorhanden.  Je 
geringer  die  Belastung  ist,  desto  niedriger  ist  die  Expan- 
sionsendtempe.ratur  bei  Eröffnen  der  .Auspuffschlitze.  Sie 
ist  ungefähr  proportional  dem  Expansionsenddruck,  da 
das  Abgasgewicht  bei  Eröffnung  der  Auspuffschlitze  als 
konstant  anzusehen  ist,  wenn  man  von  der  geringen  Ver- 


allmählich  und  zwar  jetzt,  weil  der  Vorauspuff  nicht  mehr 
genügt  und  der  Druckausgleich  bei  Eröffnung  der  Spül- 
schlitze  noch  nicht  vollständig  stattgefunden  hat.  Da 
die  Ueberlastbarkeit  bei  Verbrennungskraftmaschinen 
aber  nur  eine  sehr  begrenzte  ist,  so  ist  dieser  Druck¬ 
anstieg  bei  richtig  bemessenen  Schlitzen  kaum  zu  be¬ 
merken.  Nur  bei  schlechter  Verbrennung  und  Nachbren¬ 
nen  kommen  erhebliche  Drucksteigerungen  vor,  doch 
sind  diese  im  allgemeinen  der  Berechnung  nicht  zu 
Grunde  zu  legen. 

Die  Abhängigkeit  des  Spüldruckes  von  der  Touren¬ 
zahl  ist  nach  dem  Vorausgegangenen  leicht  zu  bestim¬ 
men.  Da  der  Druck  pz  auch  bei  voller  Tourenzahl  vom 
atmosphärischen  nur  sehr  wenig  verschieden  ist,  so  möge 
dieser  gleich  1  angenommen  werden.  Die  Luftgeschwin¬ 
digkeit  in  den  Spülschlitzen  ist  proportional  der  Touren¬ 
zahl,  konstanten  Lieferungsgrad  der  Spülpumpen  voraus¬ 
gesetzt.  Damit  ergibt  sich  für  einen  Motor,  der  z.  B. 
bei  seiner  normalen  Tourenzahl  einen  Spüldruck  von 
1,15  at.  abs.  aufweist,  die  im  Diagramm  22  dargestellte 
Tourencharakteristik.  Steigt  die  Tourenzahl  über  die 
normale,  so  genügt  bei  maximaler  Belastung  die  Voraus- 
puffläche  nicht  mehr,  der  Spüldruck  steigt  stark  an,  die 
Auspuffgase  beginnen  allmählich  in  den  .Aufnehmer  zu- 
riickzuschlagen,  und  damit  ist  die  Grenze  für  die  Touren¬ 
steigerung  gegeben. 

ln  Wirklichkeit  zeigen  die  Toiirenkurven  ein  ganz 
merkwürdiges  Bild. 
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Wir  müssen  hier  nun  mit  der  Amialime  eines  kon¬ 
stanten  Druckes  im  Auspuffrohr  brechen.  Es  treten  in 
vielen  Fällen  recht  starke  Schwingungen  auf,  wie  die 
Indikatordigramme  Fig.  23  einer  einzylindrigen  200  pfer- 
digen  Maschine  zeigen.  Die  hier  auftretenden  Vorgänge 
sind  etwa  folgendermaßen  zu  charakterisieren; 


Die  Abgassäule  im  Auspuffrohr  wird  bei  jeder  Um¬ 
drehung  durch  die  aus  den  Schiitzen  herausschießenden 
Qasmassen  plötzlich  beschleunigt;  es. wird  eine  Druck¬ 
welle  erzeugt,  die  sich  mit  Schallgeschwindigkeit  durch 


das  Auspuffrohr  fortpflanzt.  Am  Ende  des  Rohres  er¬ 
fährt  sie  Reflexion;  die  Folge  davon  sind  stehende  Wel¬ 
len,  deren  Theorie  aus  der  Akustik  bekannt  ist.  Die 
Länge  der  Wellen  ist  abhängig  von  der  Länge  und  Ge¬ 
stalt  des  Auspuffrohres;  für  ein  gerades  Rohr  von  kon¬ 
stantem  Querschnitt  ist  sie  gleich  dem  4-,  Vs-,  Vs-, 
*h-  usw.  fachen  der  Rohrlänge. 

Es  ist  nun  von  Bedeutung,  festzustellen,  unter 
welchen  Umständen  die  Schwingungen  den  Spülvorgang 


in  günstigem  Sinne  beeinflussen.  Die  Indikatordiagramme 
sind  an  der  in  Fig.  24  mit  x  bezeichneten  Stelle  entnom¬ 
men,  also  hinter  der  Vereinigung  von  zwei  ungleich  lan¬ 
gen  Rohrsträngen.  Der  von  den  Auspuffschlitzen  aus¬ 
gehende  Impuls  ist  also  hier  kein  einheitlicher  mehr,  die 
beiden  Druckwellen  haben  gegeneinander  eine  Phasen¬ 
verschiebung  von  6°  Kurbelwinkel,  gleich  1,2  mm  Dia¬ 
grammlänge.  Für  den  weiteren  Verlauf  der  stehenden 
Schwingungen,  ist  dieser  Umstand  jedoch  belanglos.  Der 
von  den  Schlitzen  ausgehende  Impuls  ist  namentlich  bei 


||||  Fig.  23. 

hohen  Belastungen  recht  heftig,  die  Indikatormassen 
werden  bei  den  hohen  Ausschlägen  in  heftige  Schwin¬ 
gungen  versetzt.  Auf  die  genauere  Auswertung  der  Dia¬ 
gramme,  insbesondere  die  Elimination  der  Indikator¬ 
schwingungen,  sei  hier  verzichtet.  Die  Amplitude  und 
Länge  der  stehenden  Wellen  ist  auch  so  genau  zu  ver¬ 
folgen.  Um  den  Zustand  an  den  Schlitzen  zu  erhalten, 
muß  man  im  Diagramm  sich  die  Totpunktmarke  um 
1  mm  nach  links  verschoben  denken.  Wir  sehen,  daß 
gerade  im  Moment  des  Oeffnens  der  Auspuffschlitze 


sich  vor  diesen  ein  Vakuum  zu  bilden  im  Begriff  ist,  die 
Qasmassen  also  gerade  in  heftiger  Bewegung  nach  dem 
Ende  des  Auspuffrohres  begriffen  sind.  Je  weiter  nun 
dieses  Vakuum  bereits  fortgeschritten  ist,  um  so  ge¬ 
ringeren  Spüldruck  zeigt  das  Quecksilberrnanometer  an, 
wie  aus  den  Eintragungen  in  den  Diagrammen  zu  er¬ 
sehen  ist.  Die  geringste  Spülpumpenarbeit  wird  sich 
wahrscheinlich  ergeben,  wenn  das  Vakuum  im  Moment 
der  Schlitzeröffnung  gerade  sein  Maximum  erreicht  hat. 

Für  ein  Auspuffrohr  von  gegebener  Länge  gibt  es 
also  bestimmte  kritische  Tourenzahlen,  bei  denen  Reso¬ 
nanz  eintritt,  wobei  also  die  Periode  der  Auspuffstöße 
zur  Periode  der  Qasschwingungen  in  der  Auspuffleitung 
in  einem  bestimmten  Verhältnis  steht. 
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eingehendere  Versuche  hierüber  wurden  an  einer  Impuls  bei  Leerlauf  kleiner  ist  als  bei  Belastung.  Die 
kleinen  zweizylindrisen  Maschine  angestellt.  Spüldrücke  wurden  mit  einem  Ouecksilbermanometer  ge- 


Da  man  die  Maschine  beim  Betriebe  mit  Brenn-  messen.  Die  Messungen  geben  nur  relative  Werte,  da 
Stoff  nicht  ohne  weiteres  mit  jeder  beliebigen  Touren-  dieses  Meßinstrument  nicht  als  einwandfrei  zu  betrachten 


Fig.  26. 


zahl  laufen  lassen  konnte,  so  wurde  sie  hierbei  elektrisch 
angetrieben. 

Die  Schwingungserscheinungen  im  Auspuffrohr  sind 
dann,  wie  Fig.  23  zeigt,  schwächer,  da  der  jedesmalige 


ist.  Fig.  25  zeigt  den  Verlauf  der  Manometeranzeigen  für 
den  Spüldruck  in  Abhängigkeit  von  der  Tourenzahl  der 
Maschine  bei  verschiedenen  Betriebsbedingungen,  jedoch 
konstanter  Länge  des  Auspuffrohres.  Zwei  Kurven  sind 


mit  zwei  Zylindern  auigenornmen,  bei  der  Kurve  c  war 
ein  Zylinder  ausgebaut  und  die  entsprechende  Spül¬ 
pumpenseite  außer  Betrieb  gesetzt.  Jedem  Versuclis- 
punkt  entspricht  ein  gewisser  Beharrungszustand,  der 
sich  jedoch  außerordentlich  schnell  einstellt.  Sämtliche 
drei  Kurven  zeigen  dasselbe  Bild,  ein  starkes  Maximum 
bei  57U  Umdr.,  hierauf  ein  ausgesprochenes  Minimum  bei 
720  Umdr.,  das  nächstfolgende  Maximum  konnte  nicht 
mehr  aufgenommen  werden,  da  der  elektrische  Gene¬ 
rator  sich  in  der  Tourenzahl  nicht  weiter  steigern  ließ. 
Es  ist  aber  aus  den  Kurven  sehr  deutlich  zu  ersehen,  daß 
es  sich  hier  nicht  nur  um  die  einfachen  Eigenschwingun¬ 
gen  des  Rohres  handelt,  sondern  daß  noch  recht  kom¬ 
plizierte  Obertöne  und  Ueberlagerungen  auftreten.  Das 
Rohr  hatte  ungefähr  in  der  Mitte  einen  .A.uspufftopf  mit 
wenig  Widerständen  und  ziemlich  schwacher  Dämpiimg. 
Wenu  die  Dämpfung  im  Gefäße  nicht  erheblich  ist,  so 
überlagern  sich  die  Eigenschwingungen  der  beiden 
Rohrstrecken.  Eür  die  .Auspuffschwingungen  ist  natür¬ 
lich  die  Anzahl  der  Zylinder  von  Einfluß;  die  Kurve  für 
einen  Zylinder  zeigt  einen  viel  reineren  Verlauf  als  die 
übrigen.  Welchen  Einfluß  diese  dynamischen  Vorgänge 
auf  die  Größe  der  Pumpenarbeit  haben  können,  zeigt  die 
Kurve  Fig.  26  für  den  elektrisch  gemessenen  Leerlauf  des 
Motors. 

Es  könnte  nun  wünschenswert  erscheinen,  eventuell 
die  Ladepumpenarbeit  durch  Aenderimg  der  .Auspufflänge 
lierabzusetzen.  Auf  mehr  oder  weniger  empirischem 
Wege  ist  dieses  bei  Qroßgasmaschinen  verschiedentlich 
mit  Erfolg  geschehen.  Selbstverständlich  wäre  es 
äußerst  interessant,  rechnerische  Unterlagen  für  diese 
Vorgänge  zu  schaffen  und  auf  Grund  von  Vorausberech¬ 
nungen  Auspuffrohre  von  günstigster  Länge  einzubauen. 
Leider  liegt  in  dieser  Hinsicht  noch  recht  wenig  Ver¬ 
suchsmaterial  vor.  Die  von  VoisseP)  veröffentlichten 
Versuche  an  der  Saugleitung  eines  Kompressors  sind 
schon  ein  dankenswerter  Schritt  auf  diesem  Gebiete.  Die 
Kurven  Fig.  25  zeigen  so  ausgeprägte  Maxima,  daß  es 
fraglich  erscheint,  ob  eine  solche  Vorausberechnung  der 
bezüglich  der  Pumpenarbeit  günstigsten  Auspufflänge 
einigermaßen  sichere  Aussicht  auf  Erfolg  hat.  Es  kommt 
hinzu,  daß  die  Maxima  und  Minima  der  Kurve  des  Auf¬ 
nehmerdruckes  sich  mit  der  Belastung  verschieben.  Die 
Länge  der  stehenden  Wellen  ist  natürlich  abhängig  von 
der  Schallgeschwindigkeit  und  diese  wächst  mit  der  Wur¬ 
zel  der  absoluten  .Auspufftemperatur.  Bei  geringerer 
Belastung  wird  also  bei  gleicher  räumlicher  Länge  der 
stehenden  Wellen  die  Schwingungszahl  sinken  und  die 
Zeit  für  eine  volle  Schwingung  zunehmen,  was  auch  aus 
den  Indikatordiagrammeu  Fig.  23  zu  ersehen  ist.  Die 
Diagramme  für  niedrigere  Belastung  zeigen  erheblich 
längere  Wellen.  Bei  einer  gegebenen  Auspufflänge  stellt 
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sich  also  für  eine  gewisse  Tourenzahl  der  niedrigste 
Aufnehmerdruck  nur  bei  einer  bestimmten  Belastung 
ein. 

Aber  auch  andere  Momente,  wie  der  Barometer¬ 
stand,  das  Oeffnen  eines  kleinen  Hahnes  am  Auspuff- 
gefäß,  Rußansätze  usw.  haben  einen  so  starken  Einfluß 
auf  den  Verlauf  der  Kurve  des  Aufnehmerdruckes,  daß 
man  auf  eine  Vorausberechnung  der  günstigsten  Be¬ 
messung  und  Ausgestaitung  der  Auslaßleitung  zwecks 
Herabsetzung  der  Pumpenarbeit  im  allgemeinen  ver¬ 
zichten  wird,  ganz  abgesehen  davon,  daß  die  Länge  und 
Gestalt  des  Auspuffrohres  in  vielen  Fällen  schon  durch 
örtliche  Verhältnisse  gegeben  sein  wird. 

Bei  Oelrnaschinen,  bei  denen  sich  der  Einfluß  der 
Au.spuffleituug  auf  die  ahsolute  Höhe  der  Pumpen¬ 
arbeit  beschränkt,  hat  es  keinen  Zweck,  diese  durch 
irgend  welche  komplizierten  und  schließlich  in  den 
meisten  Fällen  doch  unzuverlässigen  Bcreclmungen  der 
Auspuffleitung  herabsetzen  zu  wollen.  Das  Minimum 
an  Pumpenarbeit  ist  nur  zu  erreichen  durch  ein  Vakuum 
hinter  den  Auspufischlitzen.  Durch  dieses  Vakuum  wird 
der  Druck  im  Zylinder  während  des  Spiilens  unter  Um¬ 
ständen  sogar  unter  den  atmosphärischen  herabgezogen. 
Dadurch  wird  aber  auch  das  Ladungsgewicht  und  die 
Leistung  der  Maschine  herabgemindert. 

Man  wird  also  bei  Oelrnaschinen  nur  danach  trach¬ 
ten,  die  Auspuffleitung  so  auszugestalten,  daß  Schwin¬ 
gungen  auf  ein  möglichst  geringes  Maß  herabgesetzt 
werden. 

Als  Kriterium  dafür  ist  die  Aufnahme  einer  solchen 
Kurve  des  Aufnehmerdruckes  in  Abhängigkeit  von  der 
Tourenzahl  in  vielen  Fällen  mit  einfachen  Mitteln  zu 
bewerkstelligen.  Versuche  an  verschiedenen  Maschinen 
ergaben,  daß  durch  einen  Auspufftopf  in  möglichster 
Nähe  der  Maschine  fast  völlig  gleichmäßige  Zunahme 
des  Aufnehmerdruckes  mit  der  Tourenzahl  erzielt 
werden  konnte. 

Erwähnt  sei  noch,  daß  in  den  Saugleitungen  der 
Ladepumpen  ähnliche  Schwingungsvorgänge  auftreten 
und  den  Lieferungsgrad  der  Pumpen  und  damit  die 
Leistung  der  Maschine  beeinflussen  können. 

Bei  der  Neuheit  des  behandelten  Themas  bot  sich 
der  Stoff  reichlich  dar;  für  die  erste  Darstellung  glaubte 
ich  mir  aber  Beschränkung  auferlegen  zu  müssen.  Viele 
Fragen  sind  nur  gestreift.  Grundsätzlich  habe  ich  auch 
nur  solche  Entwicklungen  gebracht,  von  deren  Richtig¬ 
keit  ich  mich  in  meiner  Praxis  durch  Versnehe  habe 
selbst  überzeugen  können;  in  der  Veröffentlichung  von 
Versuchsmaterial  konnte  ich  jedoch  aus  naheliegenden 
Gründen  nicht  zu  weit  gehen. 

Es  sei  zum  Schluß  noch  erwähnt,  daß  die  hier  ent¬ 
wickelten  Beziehungen  und  Methoden  möglicherweise  für 
die  Verfolgung  der  Auspuffvorgänge  bei  Viertakt¬ 
maschinen  sowie  bei  Explosionsgasturbinen  von  Nutzen 
sein  können. 
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